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Director: Dr. Ing. Cristian H. De Angelo
Co-Director: Dr. Ing. Guillermo A. Magallán








El uso de motores eléctricos para tracción en veh́ıculos eléctricos (VE) e h́ıbridos
(VEH) presenta grandes ventajas, no sólo desde el punto de vista de la eficiencia,
gracias al frenado regenerativo, sino también por la posibilidad de controlar ins-
tantáneamente el par producido por los motores eléctricos de tracción. Esto permite
implementar estrategias más precisas de control de tracción, estabilidad y maniobra-
bilidad en estos veh́ıculos, mejorando aśı su eficiencia, confort y seguridad. Si bien
existen propuestas para este tipo de control en veh́ıculos de tracción eléctrica, muchas
de ellas sólo son efectivas en trayectorias rectas, no contemplan maniobras al ĺımite
de la estabilidad, o bien no consideran posibles diferencias en las condiciones de suelo
a un lado y otro del veh́ıculo, entre otras situaciones.
Aśı, el objetivo general de esta tesis es el estudio y desarrollo de nuevas estrategias
de estimación y control de tracción aplicadas a veh́ıculos de tracción eléctrica, a fin de
mejorar el desempeño de los mismos, particularmente en el área de seguridad. Para
ello, inicialmente se estudian los distintos modelos dinámicos de veh́ıculos existentes
en la bibliograf́ıa actual, a fin de obtener modelos reducidos que pueda utilizarse para
diseñar una estrategia de control.
Posteriormente se estudian las estrategias de control existentes en la bibliograf́ıa y
se determinan las variables dif́ıciles de medir (o cuyo método de medición es costoso)
requeridas por los sistemas de control de tracción. A partir de esto se diseñan distintos
estimadores de la velocidad lateral, del coeficiente de rozamiento entre la rueda y el
suelo (o condición de suelo), y de los ángulos de orientación.
Luego se proponen diversas estrategias de control de tracción basadas en obser-
vadores que estiman algunas de las variables mencionadas. Las primeras estrategias
de control planteadas se basan en un modelo longitudinal del veh́ıculo y de fuerzas, y
utilizan información de la condición de suelo estimada por observadores no lineales.
El principal aporte de esta tesis corresponde al diseño de un control de tracción que
considera tanto las fuerzas longitudinales como las laterales que se producen en los
neumáticos, el cual se basa en observadores de la condición de suelo a cada lado del
veh́ıculo y la velocidad lateral. Todos los controles de tracción se prueban en simula-
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ción con un modelo completo de veh́ıculo, y se muestra cómo los mismos son capaces
de mantener estable al veh́ıculo en situaciones ĺımites de adherencia.
Al fin de esta tesis se introducen algunas ideas de sistemas de control de estabilidad
y se utiliza el sistema de control que considera a las fuerzas laterales como lazo interno
de un control de estabilidad de guiño, con el objetivo de mantener sobre el camino al
veh́ıculo en situaciones peligrosas. Por último se estudian situaciones en las que este
conjunto de controles no es capaz de mantener estable al veh́ıculo, y se propone un
control de frenado capaz de disminuir su velocidad a fin mejorar aún más su seguridad.
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Abstract
The use of electric motors for traction of electric and hybrid-electric vehicles pre-
sents great advantages, mainly due to the efficiency improvement thanks to the rege-
nerative braking possibility. But also, the instantaneous torque control ability of the
traction electric motors allows designing more precise strategies for control of trac-
tion, stability and handling in these vehicles, improving its efficiency, comfort and
safety. Although several traction control strategies have been proposed for electric
traction vehicles, many of them are only effective in straight trajectories, they do not
consider maneuvers at the stability limit, or do not consider possible differences in
the tire-road friction conditions on one and another side of the vehicle, among other
situations. Thus, the main objective of this thesis is the study and development of
new estimation and traction control strategies for electric traction vehicles, in order
to improve their performance, particularly in the area of vehicle safety. With this
aim, different existing dynamic models of vehicles are initially studied, in order to
obtain reduced models that can be used to design a control strategy. Subsequently,
control strategies proposed in the literature are studied. These strategies need some
variables that are difficult to measure (or whose method of measurement is expensi-
ve). So, different techniques for estimating the lateral velocity, the tire-road friction
condition and some orientation angles are proposed. Traction control strategies are
then proposed based on the designed observers which estimate some of the variables
mentioned above. The first control strategies are based on a longitudinal model of the
vehicle and traction forces, and they use information on the tire-road friction con-
dition estimated by nonlinear observers. The main contribution of this thesis is the
design of traction control strategies that considers both the longitudinal and lateral
forces in the tires, which are based on observers of tire-road friction condition on each
side of the vehicle and the lateral velocity. The proposed traction control strategies
are tested in simulation with a complete vehicle model. These results show that the
proposals are able to maintain the vehicle stable even in risky situations. At the end
of this thesis some ideas of stability control systems are introduced. A simply yaw
control strategy is designed, using the traction control system which considers the
ix
lateral forces as an internal loop, with the aim of keeping the vehicle on the road
in dangerous situations. Finally, situations in which the proposed controllers are not
able to keep the vehicle stable are studied, and a braking control capable of reducing
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3.6. Estimación del parámetro C del modelo de fuerzas de brush . . . . . 92
3.6.1. Resultados . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 95
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Índice general xv
4.4.1. Simulaciones . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 145
4.4.2. Convergencia de los observadores . . . . . . . . . . . . . . . . 145
4.4.3. Frenado en una trayectoria curviĺınea. (ISO7975) . . . . . . . 146
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nales σrx; (c): Parámetro Ĉ ; (d): Ĺımites e indicadores de la calidad
de estimación de µSj. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 98
3.12. Sim. 3. (a) Fuerzas longitudinales Fxrj; (b): Deslizamientos longitudi-
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lateral y de dirección. (b) Velocidad longitudinal. (c) Coeficiente de
rozamiento en las ruedas traseras. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 175
A.1. Estructura del nuevo veh́ıculo. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 196
A.2. Caracteŕısticas de las bateŕıas. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 200
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1.1. Descripción del problema
En las últimas décadas se han propuesto diversas tecnoloǵıas para veh́ıculos con el
fin de disminuir la contaminación y la dependencia de los combustibles fósiles, con res-
pecto a los veh́ıculos tradicionales que emplean motores de combustión interna (MCI).
A ráız de esto, los veh́ıculos eléctricos (VE) e h́ıbridos (VEH), y más recientemente
los veh́ıculos eléctricos h́ıbridos plug-in (VEHp) han cobrado popularidad.
Estos veh́ıculos poseen ventajas adicionales respecto a los convencionales, gracias
al uso de motores eléctricos para la tracción. Los motores eléctricos permiten apro-
vechar la enerǵıa cinética durante el frenado al trabajar como generadores (frenado
regenerativo), aumentando aśı la eficiencia total del veh́ıculo. Aun cuando la enerǵıa
eléctrica para cargar las bateŕıas se obtenga de generación usando fuentes convencio-
nales (térmicas), la eficiencia total del ciclo desde la extracción de combustible hasta
la generación de movimiento (well-to-wheel energy efficiency) puede ser de hasta 2,5
veces la de un veh́ıculo convencional [1].
Otra ventaja del uso de motores eléctricos en la tracción es que estos motores
pueden montarse directamente sobre las ruedas, otorgando la ventaja de reducir o
incluso evitando el uso de transmisiones mecánicas, como en el caso de los motores
in-wheel [2]. Esta posibilidad, además de reducir las pérdidas debido a la fricción de
las partes mecánicas, proporciona una mejor respuesta dinámica, comparada con la
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de los MCI, dado que el par de los motores eléctricos puede controlarse en forma
más rápida y precisa. Esto permite un mejor control de la fuerza de tracción efectiva
aplicada entre la rueda y la superficie del suelo. Además, dicha configuración permite
controlar independientemente cada rueda, logrando realizar la tracción del veh́ıculo
de diferentes formas, de acuerdo al desempeño que se quiera obtener [3]: estabilidad
en el manejo [4], aceleración sin patinar [5], sistema de frenado antibloqueo, tracción
autoblocante, vectorización de par [6, 7], etc.
Por otra parte, si se evita el deslizamiento de las ruedas respecto a la superficie,
mejorando su adhesión, es posible aprovechar mejor la enerǵıa en la tracción [8]. La
misma consideración puede hacerse durante el frenado, ya que al evitar el deslizamien-
to de las ruedas, la enerǵıa cinética del veh́ıculo puede reconvertirse, casi totalmente,
para recargar las bateŕıas durante el frenado regenerativo [9].
Finalmente, un control preciso del par y/o el deslizamiento de los neumáticos tanto
en aceleración como en frenado, se puede utilizar para controlar las fuerzas que se
producen en los neumáticos, y de esta forma controlar la dinámica global del veh́ıculo
a fin de mejorar su estabilidad en maniobras riesgosas.
Las estrategias de control anteriormente mencionadas se pueden clasificar en dos
niveles o jerarqúıas, según sus objetivos:
Garantizar la adhesión entre la rueda y el suelo tanto en aceleración como en
frenado. Esto implica mantener las ruedas en la zona estable de trabajo evitan-
do el resbalamiento. En esta categoŕıa se incluyen a los sistemas de control de
tracción (aplicados en aceleración o frenado regenerativo) y a los sistemas de
freno anti-bloqueo (anti-lock brake systems, ABS) (aplicados en frenado mecáni-
co)[10].
Un control de tracción debe mantener las ruedas de tracción en la zona estable
de trabajo, evitando superar un valor de máximo deslizamiento, y garantizando
que las ruedas no patinen. Si esto último ocurriera, disminuye la fuerza de
tracción aplicada al suelo y esto se traduce como una pérdida de aceleración.
Además de esto, un neumático que patina produce consecuencias aún más graves
relativas al comportamiento dinámico del veh́ıculo:
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• Se producen mayores pérdidas de enerǵıa.
• Se pierde capacidad de control del veh́ıculo.
• Se pierde capacidad de adherencia lateral.
Estos dos últimos efectos, dependiendo de la condición de manejo, pueden forzar
al VE a seguir trayectorias no deseadas por el conductor y poner en riesgo la
seguridad de sus ocupantes. Por otro lado, la pérdida de enerǵıa que se produce
cuando un neumático patina es de importancia en VE, dado que las fuentes de
enerǵıa de los mismos son limitadas comparado con los veh́ıculos convencionales.
Garantizar la estabilidad global del veh́ıculo, mejorar el confort de manejo y
la eficiencia del veh́ıculo en maniobras de giro. Un control de estabilidad es
un sistema capaz de corregir la trayectoria de un veh́ıculo que se está saliendo
del camino, por lo tanto la incorporación de este tipo de controles es muy
importante desde el punto de vista de la seguridad. En veh́ıculos eléctricos,
gracias a la posibilidad de control instantáneo del par de los motores eléctricos,
es posible realizar un control de estabilidad más rápido, lo que se traduce en un
menor riesgo de despiste, comparado con veh́ıculos convencionales (los cuales
utilizan frenado mecánico para corregir la trayectoria).
Como acción de control, los controles de estabilidad generan fuerzas en los neumáti-
cos diferentes a cada lado del veh́ıculo para corregir la trayectoria del mismo [11]. En
veh́ıculos convencionales, este efecto se genera utilizando frenado mecánico diferencial.
En cambio, los VE brindan mayor flexibilidad en este aspecto, ya que este efecto se
puede generar además utilizando frenado regenerativo y/o control de tracción indivi-
dual, evitándose con estas dos últimas alternativas la pérdida de enerǵıa que produce
el frenado mecánico. Debido a que el elemento de control que utilizan los controles de
estabilidad son las ruedas del veh́ıculo, para garantizar un comportamiento estable
del veh́ıculo con un control de estabilidad, previamente se debe asegurar la estabilidad
individual de cada rueda con un control de tracción (en caso de utilizar como elemen-
to de control fuerzas de tracción y fuerzas de frenado regenerativo) y de sistema de
frenos ABS (en caso de utilizar fuerzas de frenado mecánico).
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Por otro lado, en VE, cuando el veh́ıculo realiza maniobras suaves (lejos del ĺımite
de estabilidad), es posible aprovechar el hardware que se coloca en el veh́ıculo para
equiparlo con el control de estabilidad (sistema de tracción diferencial, sensores, etc)
para mejorar el confort o sensación de manejo en curvas y la eficiencia del global del
veh́ıculo [12].
A modo de conclusión, se destaca entonces la importancia de la aplicación de
un control de tracción, a fin de optimizar el consumo de enerǵıa del veh́ıculo, como
sistema de seguridad ante aceleraciones o frenados regenerativos bruscos y como lazo
interno de control de las ruedas de tracción (cuando se utilizan en un sistema de
control de estabilidad). Por otro lado, se destaca que la implementación de un control
de estabilidad mejora la estabilidad global del veh́ıculo en maniobras de giro cercanas
al ĺımite de adherencia lateral, utilizando como acción de corrección las fuerzas en los
neumáticos de tracción, las cuales han sido previamente ajustadas por un control de
tracción.
Tanto los controles de tracción como los de estabilidad se han aplicado a veh́ıculos
convencionales equipados con motores de combustión interna desde hace varios años.
En VE, cuya producción en serie es un fenómeno reciente, las técnicas de control
aplicadas a veh́ıculos convencionales se pueden aplicar también y obtener un buen
desempeño. Sin embargo, estos veh́ıculos presentan las ventajas mencionadas arriba
para implementar sistemas de control (particularmente por la posibilidad de controlar
casi intantáneamente el par de cada motor, y por lo tanto controlar individualmente
la fuerza ejercida por cada rueda de tracción). Esto a su vez permite plantear nuevas
estrategias de control que aprovechan estas caracteŕısticas, para mejorar la seguri-
dad, eficiencia y confort de los mismos. Por estos motivos resulta de gran interés
y actualidad el estudio de controles de tracción y estabilidad aplicadas a veh́ıculos
eléctricos.
1.2. Antecedentes del tema
En la literatura pueden encontrarse diversas estrategias de control de tracción
(CDT). La estrategia Model Following Control [3, 13], utiliza un modelo en donde
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la dinámica de la rueda se trata como un sistema inercia variable, en haciendo el
supuesto que un mayor deslizamiento de las ruedas puede ser visto como una inercia
más baja. En la estrategia conocida como Slip Ratio Control [14], el deslizamiento
de las ruedas se mantiene en el intervalo deseado mediante el control del gradiente
del coeficiente de rozamiento instantáneo con respecto al deslizamiento ( ∂µ
∂slip
). Esta
estrategia de control mantiene la pendiente del coeficiente de fricción en un valor
positivo, lo que asegura que el neumático opere en la zona de deslizamiento estable.
En [15], se propone un método de búsqueda en ĺınea del punto de operación óptimo
de las ruedas de tracción sin la necesidad de medir o calcular la relación de desliza-
miento, a fin de evitar el resbalamiento de las ruedas en los veh́ıculos eléctricos. En
[16], se propone una estrategia de control por modos deslizantes de segundo orden
para el control de deslizamiento de las ruedas, a fin de maximizar las fuerzas de trac-
ción. En [17] se presenta una estrategia de CDT de un veh́ıculo eléctrico, que se basa
en la detección del par máximo transmisible, evitando la evaluación de la inversa de
la función no lineal que relaciona el coeficiente de rozamiento con el deslizamiento. En
[5], un observador no lineal por modos deslizantes se diseña para estimar la condición
del suelo. La fuerza de tracción máxima se controla mediante saturaciones dinámicas
de par. Una estimación robusta de las fuerzas de tracción se presenta en [18], aśı como
una estrategia para controlar y mantener dentro de la región estable a las fuerzas.
Aunque todas estas estrategias han demostrado un buen desempeño, no analizan
el comportamiento de las propuestas durante maniobras de giro. En situaciones en las
que se se requiere de aceleración o de frenado mientras el veh́ıculo realiza una manio-
bra de giro, se produce un aumento del deslizamiento longitudinal para alcanzar las
fuerzas requeridas, pero también se produce una disminución de las fuerzas laterales.
Para compensar la pérdida de fuerza lateral y que el veh́ıculo pueda continuar con
la trayectoria deseada, los ángulos de deslizamiento lateral se incrementan. Más aún,
en el caso de aceleración o frenado bruscos durante maniobras de giro, las ruedas de
tracción pueden patinar, produciendo una gran disminución de las fuerzas laterales
que eventualmente podŕıan llevar a la pérdida de control del veh́ıculo. Por lo tanto,
el diseño de un CDT que asegura la estabilidad del veh́ıculo durante las maniobras
de giro debeŕıa tener en cuenta el efecto combinado de las fuerzas longitudinales y
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laterales de neumáticos. Además, si el CDT se utiliza como un lazo interno en un
sistema de control de estabilidad, también es importante considerar en el diseño del
CDT a las fuerzas laterales, ya que un control de estabilidad funciona particularmente
en trayectorias curviĺıneas.
Algunas estrategias de CDT se basan en el conocimiento del coeficiente de ro-
zamiento entre la rueda y el suelo, la que se denominará condición de suelo (CDS)
en esta tesis. En la bibliograf́ıa se encuentran diferentes estrategias para estimar la
CDS empleando para ello diferentes modelos: en [19] se utiliza un modelo de veh́ıculo-
neumático longitudinal, en [20,21], un modelo lateral [22,23] y en [24,25], un modelo
combinado longitudinal/lateral. Dentro de estas tres categoŕıas, hay varios trabajos
que estiman CDS distintas a cada lado del veh́ıculo, y algunos otros que sólo estiman
una CDS media. Las estrategias que sólo utilizan un modelo longitudinal para estimar
la CDS pueden no funcionar correctamente durante las maniobras de giro, y las que
sólo se basan en un modelo lateral pueden no ser apropiadas para estimar la CDS
cuando el deslizamiento longitudinal es alto. Por lo tanto, si se espera que el CDT
funcione correctamente en estas dos situaciones, debeŕıan considerar en el diseño las
situaciones con deslizamiento longitudinal y lateral simultáneamente. En [26], se lleva
a cabo la estimación de las fuerzas de tracción lateral y longitudinal y se propone
una estrategia para estimar la CDS por medio de un observador adaptativo, la cual
capaz de operar en situaciones cercanas al ĺımite de adherencia. Se utiliza un modelo
de neumático no lineal Burckhardt / Kiencke. En [24], se presenta un estimador no
lineal de CDS basado en un modelo de Dugoff.
Para la estimación de las fuerzas longitudinales y laterales en [27], se propone un
Random-walk Kalman Filter con aplicación al control de estabilidad del veh́ıculo,
mientras que en [28], se propone para estimar el coeficiente de rozamiento usando
un filtro de Kalman y un modelo longitudinal/lateral de brush. Para poder utilizar
el CDT en las maniobras de giro, podŕıa ser también necesario conocer los ángulos
de deslizamiento lateral y/o la velocidad lateral del veh́ıculo. Con este objetivo, en
[29] los ángulos de deslizamiento lateral se estiman a partir de las mediciones de
las fuerzas laterales que relizan con sensores de fuerza en cada rueda, lo que puede
resultar costoso.
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En [30] se comparan diferentes estrategias de estimación del deslizamiento lateral
basadas en un filtro de Kalman extendido (EKF), utilizando un modelo de fuerzas no
lineal, que no considera la transferencia de carga. La carga computacional de EKF es
generalmente alta. Diferentes estrategias para la estimación de los ángulos de desliza-
miento lateral se proponen en [31], considerando un modelo lateral/longitudinal. En
[32], la velocidad lateral y otras variables se estiman utilizando también un EKF. En
[33] la velocidad lateral se estima a partir de la combinación de un observador basado
en un modelo de bicicleta y un estimador cinemático. En [34] se realiza la estimación
de los ángulos de deslizamiento lateral mediante un filtro de Kalman, utilizando un
GPS y un magnetómetro.
Si se considera la dinámica de rolido en el planteo de las estrategias de estimación
es fundamental conocer el ángulo de inclinación con respecto a la calle, y el ángulo
de rolido (ángulo de inclinación del veh́ıculo con respecto a su eje X). La velocidad
de rolido es de fácil medición utilizando un giróscopo, pero no aśı el ángulo de rolido.
Dado que integrar la velocidad angular de rolido para conocer el ángulo podŕıa intro-
ducir un error considerable (debido al offset del sensor), existen trabajos que estiman
el mismo basándose en la medición de esta velocidad, combinado con un GPS de dos
antenas [35]. Sin embargo, utilizar un GPS no es una buena alternativa dado que si
el veh́ıculo circula por un túnel, un bosque espeso o en un d́ıa nublado, el mismo
puede no funcionar correctamente. Si se considera la dinámica de rolido en las estra-
tegias de estimación se deben conocer parámetros f́ısicos del veh́ıculo tales como el
momento de inercia respecto al eje X, y los coeficientes de rigidez y amortiguamiento
de rolido. Estos coeficientes tienen en cuenta la acción de las suspensiones. Existen
trabajos como [36] que proponen ensayos para la estimación de estos parámetros. En
[33] se propone un observador de velocidad longitudinal y angular en tres ejes sin la
utilización de GPS.
Por otra parte, en el planteo de estimadores de velocidad lateral también es ne-
cesario utilizar un modelo de fuerzas. Existen representaciones lineales de las fuerzas
que se producen en los neumáticos, las cuales son solamente válidas para pequeños
ángulos de deslizamiento, pero no representan correctamente la saturación de las
fuerzas. Existen modelos que representan adecuadamente este fenómeno, tales como
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la fórmula mágica de Pacejka [37], el modelo de Dugoff [38], el de LuGre [39] o el
modelo de brush [37], que tienen caracteŕısticas diferentes, algunas de las cuales se
describen a continuación. El modelo de Pacejka es emṕırico, reproduce muy bien la
caracteŕıstica de las fuerzas pero utiliza varias constantes las cuales son función del
tipo de neumático y no son sencillas de determinar. El modelo de LuGre, por su
parte, incluye caracteŕısticas dinámicas producto de la interacción entre el neumáti-
co y el suelo [5]. Este modelo reproduce bien el comportamiento de los neumáticos,
pero extenderlo para contemplar tanto el comportamiento longitudinal como lateral
resulta complejo para el planteo de observadores, debido a la dimensión del modelo
no lineal resultante. Los modelos brush modelan al neumático como una hilera de
cerdas elásticas que toca el plano del suelo y consideran una distribución parabóli-
ca de presión en el parche de contacto del neumático. La expresión matemática del
mismo es relativamente simple, por lo tanto su implementación resulta en un relativo
bajo costo computacional. Además, reproduce adecuadamente el comportamiento del
neumático, y tiene la ventaja, con respecto a otros modelos como el de la fórmula
mágica de Pacejka, de utilizar pocos parámetros. Es por este motivo que se ha uti-
lizado en diversos trabajos de estimación de variables relativas a dinámica vehicular
[22,28,40]. Pacejka y Sharp desarrollaron una versión de modelo brush que considera
la generación de fuerzas combinada longitudinal y lateral, el cual permite modelar
el comportamiento de un neumático ante presencia de deslizamiento longitudinal y
lateral simultáneo [38, p.417]. El modelo de Duggof [38, p.425] es una alternativa al
modelo combinado longitudinal / lateral de brush, que también permite considerar la
generación de fuerzas combinadas. Asume una distribución uniforme de presión en el
parche de contacto, por lo tanto la reproducción de las fuerzas es algo menos realista
que el modelo combinado longitudinal / lateral de brush.
Con respecto al control de estabilidad, la estrategia de CDT y estabilidad más
elemental para un VE con tracción independiente en las ruedas consiste en emular
el comportamiento de un diferencial mecánico mediante el control de los motores
eléctricos. Esto significa que debe mantenerse el mismo par en ambas ruedas traseras,
sin importar la velocidad de las mismas. Cuando el veh́ıculo marcha en ĺınea recta, la
velocidad de ambos motores es la misma, entonces ambos motores se pueden controlar
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como si fueran uno solo. Durante una curva, manteniendo el mismo par en ambas
ruedas de tracción, sus velocidades se ajustarán en función del radio de giro y las
dimensiones del veh́ıculo [41]. Esta estrategia, tal como se verá más adelante, no
aprovecha las ventajas de contar con un VE con motores independientes en sus ruedas,
sino que solamente reproduce el comportamiento de un veh́ıculo convencional.
En circunstancias en las que el comportamiento del veh́ıculo se aleja del habitual
(las fuerzas en los neumáticos se encuentran cerca de la saturación), pueden producirse
situaciones de riesgo para un conductor promedio que no está habituado a estas
condiciones. Esto puede llevarlo a tomar decisiones que contribuyan a seguir perdiendo
el control del veh́ıculo en lugar de corregirlo, y aqúı es donde surge la aplicación el
control de estabilidad como sistema de seguridad activa [42].
En muchos trabajos relativos a la temática se utiliza un control de estabilidad co-
nocido como control de guiño [29,43]. Este control genera una referencia de velocidad
de guiño (yaw rate) (velocidad angular del veh́ıculo respecto al eje vertical), basa-
da en una medición del ángulo de dirección aplicado por el conductor, la velocidad
longitudinal y un modelo simplificado del VE. Por otro lado, se utiliza un giróscopo
ubicado en el centro de masa del VE que mide la velocidad de guiño del veh́ıculo. En
base a la referencia generada con el modelo del veh́ıculo y esta medición se genera
una señal de error, la cual indica que tan alejado está el veh́ıculo de la trayectoria
deseada por el conductor. La variable de actuación que aplica el sistema de control
al VE para corregir este error es la que se conoce como momento de guiño. Este
momento se genera aplicando un par distinto al motor de tracción del lado izquierdo
comparado con el del lado derecho y se traduce en la generación de un momento
sobre el eje vertical del VE que compensará la desviación de trayectoria, llevándolo
a la trayectoria deseada por el conductor. La viabilidad de este control está limitada
a los veh́ıculos con motores independientes en sus ruedas, ventaja notable de los VE
con respecto a los convencionales en los cuales se utiliza un único motor y diferencial
mecánico que distribuye el par equitativamente en las ruedas tractoras.
Aunque en principio para realizar un control de guiño seŕıa necesario solamente
medir la velocidad longitudinal, la velocidad de guiño y el ángulo de dirección tal
como realiza [43], para realizar un estudio más profundo de la estabilidad de un VE
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ante una maniobra de giro es fundamental hacer un análisis de la dinámica lateral,
ya que este control no considera el comportamiento de un veh́ıculo en una situación
ĺımite de adherencia [44]. Debido a ello, es de interés analizar el cambio de comporta-
miento de un veh́ıculo ante determinadas acciones del conductor durante maniobras
de giro. Por ejemplo, evaluar cómo cambia el radio de giro del mismo para un ángulo
de dirección dado, cuando se producen aceleraciones o frenadas mientras se continúa
en la maniobra de giro [45]. Estas acciones del conductor pueden cambiar significati-
vamente la respuesta del veh́ıculo (comparado por ejemplo con un giro sin acelerar),
produciendo un comportamiento al cual el conductor no está acostumbrado, y una
posible pérdida de control del veh́ıculo. Para analizar estas situaciones es necesario
considerar un modelo de neumático que considere las fuerzas laterales y longitudi-
nales simultáneamente y su saturación. En la bibliograf́ıa, además de las estrategias
de control de guiño, se encuentran diversos trabajos de control de estabilidad [44]
y particularmente en VE [46]. Se introduce el término torque vectoring [47], el cual
describe la idea de ejercer fuerzas distintas en cada rueda de tracción a fin de lograr
distintos objetivos en el comportamiento dinámico del veh́ıculo [42]. Aśı, además de
asegurar la estabilidad, es posible modificar el comportamiento para lograr que el
veh́ıculo tenga por ejemplo mayor tendencia al sobreviraje o al subviraje, según la
situación. Además, estos esquemas de control de par vectorial permiten plantear al-
goritmos de minimización de alguna función, por ejemplo las pérdidas en los motores
eléctricos o en todo el sistema en maniobras de giro [48].
1.3. Objetivos
En base a la problemática descripta, los objetivos de esta tesis son los siguientes:
Como objetivo general se propone contribuir al desarrollo de tecnoloǵıas de
tracción para veh́ıculos eléctricos a fin de mejorar la seguridad, confort, eficiencia
y confiabilidad de los mismos. Para esto lograr esto se proponen los objetivos
parciales que se detallan a continuación.
En primer lugar, realizar un relevamiento y estudio de los distintos modelos
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dinámicos de veh́ıculos existentes en la bibliograf́ıa que se utilizan con fines de
control de tracción y estimación de variables necesarias para el control. Luego
seleccionar y/o realizar adaptaciones de los mismos a fin de obtener un modelo
reducido en cuanto complejidad, pero lo suficientemente detallado para resolver
los problemas planteados a lo largo de esta tesis.
En segundo lugar desarrollar métodos de estimación de variables que usual-
mente se necesita conocer en sistemas de control y estabilidad en veh́ıculos,
particularmente de velocidad lateral y condición de suelo.
Finalmente, desarrollar nuevas estrategias de control de tracción y/o estabilidad
aplicadas a veh́ıculos eléctricos (o h́ıbridos), utilizando los modelos y métodos de
estimación previamente estudiados / desarrollados, con el objetivo de mejorar la
seguridad de los mismos. Se pretende evaluar el desempeño de estas estrategias
para ser utilizadas en un veh́ıculo eléctrico, considerando maniobras riesgosas
que podŕıan comprometer la estabilidad del mismo y un consecuente accidente.
1.4. Principales aportes de esta tesis
Como primer avance en la área de estimación, se diseñó e implementó un obser-
vador por modos deslizantes de la velocidad lateral de un VE [49]. Este observador se
basa en un modelo de bicicleta modificado, el cual incorpora algunas consideraciones
adicionales respecto al modelo de bicicleta lineal. Se obtuvieron resultados esperables
de estimación en simulación ante velocidades longitudinales bajas (< 10m/s), ángu-
los de dirección grandes y variaciones paramétricas de algunos coeficientes, aunque se
pierde efectividad para velocidades mayores. Se realizaron pruebas del desempeño del
observador con mediciones reales, y se obtuvieron resultados en el orden esperado. A
pesar de esto, no se pudo comprobar la convergencia de la velocidad lateral estimada
dado que el laboratorio aún no dispone de un sensor para tal fin.
Luego, se han realizado diferentes propuestas de CDT. En [50] se propuso un CDT
basado en un estimador de la condición de suelo. Este CDT utiliza una estrategia de
control no lineal (linealización exacta por realimentación) para controlar las fuerzas
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aplicadas al suelo. La variable que se controla es el deslizamiento longitudinal de las
ruedas de tracción, actuando sobre el par de los motores eléctricos. La estimación de
la condición de suelo (a cada lado del veh́ıculo) se realizó a través de observadores
no lineales de Luenberger. Se utiliza la información de la condición de suelo estima-
da y las fuerzas normales para calcular la fuerza máxima que se puede aplicar a la
superficie para una dada situación de conducción. En el caso que el conductor quiera
ejercer una fuerza mayor, se limita la referencia deslizamiento que ingresa al control
para evitar que las ruedas patinen. El observador propuesto funciona solamente en
trayectorias rectas, ya que utiliza un modelo longitudinal de neumático, lo que res-
tringe la aplicación del CDT a trayectorias rectas. En [51] se mejoró la propuesta que
se hab́ıa realizado en [50], evitando la necesidad de conocer las fuerzas normales (las
cuales se asumı́an conocidas en el trabajo anterior). En esta propuesta se aprovecha
una caracteŕıstica del modelo brush, en el cual la fuerza normal aparece siempre como
un producto con la condición de suelo. Esto permite a su vez estimar directamente la
fuerza máxima que se transmitir al suelo, en lugar de la condición de suelo. Al igual
que en el trabajo anterior, una vez conocida la fuerza máxima que se puede transmitir
al suelo, se limita el deslizamiento de las ruedas de tracción.
Como continuación de los trabajos [50] y [51], en [52] se propuso un CDT que con-
sidera las fuerzas laterales. Este sistema controla las fuerzas máximas que se pueden
aplicar al suelo, dependiendo de la condición de suelo estimada tanto en trayectorias
rectas como en curvas. Para lograr esto se eligió un modelo de neumático similar al
utilizando en [50] y [51], el cual considera además del comportamiento longitudinal,
el comportamiento lateral del neumático. Este modelo considera las caracteŕısticas no
lineales de las fuerzas que se producen en los neumáticos y además considera el efecto
combinado de fuerzas longitudinales y laterales. El mismo requiere el conocimiento de
los ángulos de deslizamiento lateral que se producen en los neumáticos, por lo que fue
necesario estimarlos también. Para ello se propusieron dos observadores no lineales:
uno que estima la condición de suelo en maniobras longitudinales y laterales, y otro
que estima los ángulos de deslizamiento lateral. Luego, con esta información se propu-
so una estrategia de CDT que calcula las fuerzas máximas de tracción que se pueden
aplicar a un neumático para evitar que patine, para una determinada condición de
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suelo y una determinada fuerza lateral. Luego, con esta información se limita el torque
aplicado a los motores. Con respecto al trabajo en área de análisis y control de esta-
bilidad, se realizó un estudio del comportamiento de veh́ıculos en situaciones ĺımites
de adherencia [53], para un veh́ıculo que utiliza solamente un CDT como el propuesto
en [52] y para un veh́ıculo que utiliza un sistema de control de estabilidad, además
del CDT mencionado. Además, se mostró que existen situaciones en las que aún con
el control de estabilidad activado no es capaz de mantener estable al veh́ıculo. Para
disminuir el riesgo de despiste en estas situaciones, se diseño un sistema de frenado
del veh́ıculo, que es capaz de disminuir la velocidad del mismo en estas situaciones y
mantenerlo estable.
Con respecto al trabajo a la medición e instrumentación sobre veh́ıculos eléctricos,
se mejoró la instrumentación previamente realizada [54] en el veh́ıculo eléctrico urbano
con el que se cuenta en el laboratorio [41]: se incorporó a la red CAN una IMU (inercial
measurment unit, unidad de medición inercial), la cual permite realizar mediciones de
aceleraciones y velocidades angulares en 3 ejes. Se incorporó un mecanismo para medir
el ángulo de dirección. Se actualizó el software de la PC industrial portátil que cuenta
el veh́ıculo, la cual registra tanto las mediciones de la IMU, de la dirección, variables
eléctricas y mecánicas provenientes del CDT. Se probó el sistema de instrumentación
y se registraron varias maniobras ante diferentes situaciones de conducción. El detalle
del sistema de instrumentación se publicó en [55].
1.5. Organización de la tesis
El resto de los caṕıtulos que integran el presente trabajo de tesis están organizados
de la siguiente manera:
En el Caṕıtulo 2 se describen distintos modelos simplificados de veh́ıculos que se
utilizaron a lo largo de la tesis, tanto con fines de estimación como de control de
tracción y estabilidad.
En el Caṕıtulo 3 se presentan estimadores desarrollados para obtener variables
dif́ıciles y/o costosas de medir con sensores comerciales, las cuales son necesarias para
los controles de tracción que se plantean en el caṕıtulo siguiente.
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En el Caṕıtulo 4 se presentan distintas estrategias de control de tracción basadas
en observadores. En la parte final de este caṕıtulo se realiza un estudio de estabilidad
de veh́ıculos a partir de un modelo y se proponen algunas estrategias de control de
estabilidad basadas en los controles de tracción previamente desarrollados.
Finalmente, en el Caṕıtulo 5 se describen las conclusiones del trabajo de tesis y
se presentan propuestas de trabajos futuros que se derivan a partir de los avances




En la primera parte de este caṕıtulo se estudia la caracteŕıstica de las fuerzas que
ejercen los neumáticos cuando un veh́ıculo acelera, frena y/o realiza maniobras de giro,
ya que las mismas influyen directamente sobre la dinámica del veh́ıculo. Se muestran
además algunos modelos matemáticos de neumáticos que se utilizaron a lo largo de
la tesis. Estos modelos son de distinta complejidad y reproducen las caracteŕısticas
de fuerzas con mayor o menor exactitud. En los caṕıtulos posteriores se justificará su
elección dependiendo el uso que se les han dado.
En la segunda parte de este caṕıtulo se describe cualitativamente un modelo
dinámico completo de veh́ıculo con el objetivo de conocer la cantidad de ecuacio-
nes diferenciales que podŕıan ser necesarias para reproducir fielmente su dinámica y
se muestra que este resulta complejo. Por este motivo, en estimación y control sobre
veh́ıculos se trabaja con modelos simplificados. Se muestran distintos modelos que
han sido utilizados a lo largo de la tesis con objetivos de estimación, control de trac-
ción y análisis de estabilidad y se detallan las distintas simplificaciones que se realizan
para obtener estos modelos. En los caṕıtulos posteriores se analizarán ventajas y des-
ventajas de los modelos que se presentan aqúı, desde el punto de vista de estimación
y control de veh́ıculos.
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2.2. Fuerzas en los neumáticos
En esta tesis es de interés el estudio de las fuerzas que se producen en los neumáti-
cos ya que las mismas actúan directamente sobre el comportamiento dinámico de un
veh́ıculo. Las mismas se generan debido al rozamiento que se produce entre el suelo
y el parche de contacto de la rueda con el suelo, cuya superficie depende de la carga
vertical ( [37, p.462]). La caracteŕıstica de fuerzas es notablemente no lineal y depende
de muchos factores tales como el tipo de neumático, la presión, la temperatura, el
tipo de suelo. Por este motivo existen en la bibliograf́ıa muchos trabajos que inten-
tan reproducir fielmente la caracteŕıstica de fuerzas. Como complicación adicional al
modelado de neumáticos se suma que la validación experimental de los modelos de
fuerzas no es sencilla, ya que para realizar esto se debe montar un banco de ensayos
sobre el cual se simule el montaje de la cubierta en un veh́ıculo: se ejerza una fuerza
normal, se mida la fuerza que ejerce la rueda ante deslizamientos longitudinales y/o
laterales, y lograr un piso en movimiento que cumpla la función de suelo, con un
rozamiento similar deseado. Un equipo de estas caracteŕısticas es costoso, en general
lo disponen solamente los fabricantes de los neumáticos, y las curvas caracteŕısticas
de los mismos en general no están disponibles al público.
2.2.1. Deslizamientos
Se puede demostrar que las fuerzas que se producen en un neumático, son función
de los deslizamientos longitudinal y lateral.
El deslizamiento longitudinal es una representación de la velocidad relativa entre










donde ω es la velocidad angular de la rueda, vx es la velocidad longitudinal del veh́ıculo
y Re es el radio dinámico de la rueda (radio de la rueda en movimiento). El producto
Reω representa la velocidad tangencial del punto de la rueda que está en contacto
con el suelo (Fig. 2.1).




Figura 2.1: Deslizamiento longitudinal.
Desde (2.1) se puede interpretar al deslizamiento longitudinal (σx) como una me-
dición de que tanto mayor (o menor, dependiendo del signo) es la velocidad de la
rueda en el punto de tangencia con el suelo, con respecto a la velocidad del veh́ıculo.
Para que un neumático transmita fuerza al suelo debe existir un deslizamiento, el
cual es pequeño (1 % o menor) para aceleraciones bajas o velocidad constante. En el
caso de aceleraciones bruscas el valor de deslizamiento es mayor, mientras que en un
caso extremo, un valor de σx = 1 modelaŕıa a una rueda patinando completamente
en un veh́ıculo detenido.
El ángulo de deslizamiento lateral, el cual también se conoce como ángulo de
deriva, se define como la diferencia de ángulo entre el eje longitudinal de la rueda (x)
y el vector velocidad (vr) en el parche de contacto con el suelo Fig. 2.2. Este ángulo en
general es pequeño en maniobras laterales suaves pero puede llegar a valores elevados





en donde vxr y vyr son las velocidades longitudinal y lateral en el punto de contacto
del neumático con el suelo.







Figura 2.2: ángulo de deslizamiento lateral.
2.2.2. Fuerzas longitudinales y laterales
La Fig. 2.3 muestra la forma t́ıpica de variación de la fuerza longitudinal de trac-
ción en función del deslizamiento. Se aprecia aqúı que la fuerza de tracción es una
función creciente con valores de σx entre 0 y el ĺımite de deslizamiento estable (σxmax).
El valor σxmax se corresponde con un valor máximo de fuerza (FMAX), la máxima fuer-
za que el neumático es capaz de transmitir al suelo.
El valor σxmax define dos regiones:
1) Región estable. En esta región los neumáticos adhieren al suelo sin patinar. La
velocidad de un veh́ıculo cuyos neumáticos operan en esta región se puede incrementar
aumentando el par aplicado a la ruedas de tracción. Con ello se incrementará el
deslizamiento, se transmitirá más fuerza al suelo y se logrará el efecto deseado.
2) Región inestable. Si a un neumático que opera en la región estable se le aplica
un par tal que se supere a σxmax, el mismo comenzará a patinar, operando en la región
inestable. Cuando las ruedas tractoras del veh́ıculo entran en la zona de patinaje o
deslizamiento inestable, el conductor siente que el veh́ıculo pierde aceleración e intenta
acelerar más. Aśı, se produce el efecto contrario al deseado: aumenta el deslizamiento,
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Figura 2.3: Fuerza longitudinal en función del deslizamiento.




Figura 2.4: Fuerza lateral en función del ángulo de deslizamiento lateral.
disminuyen las fuerzas de tracción y por lo tanto disminuye la aceleración. Además se
pierde enerǵıa en acelerar innecesariamente la inercia de la rueda, la cual es limitada
en veh́ıculos eléctricos alimentados por bateŕıas.
Las fuerzas laterales se expresan en función del ángulo de deslizamiento lateral.
Las mismas se muestran en forma cualitativa en la Fig.2.4 Se puede apreciar que
a diferencia de las fuerzas longitudinales, en general las fuerzas laterales no tienen
un máximo de fuerza, sino que permanecen constantes a partir de un deslizamiento
determinado.
Las caracteŕısticas de fuerzas mostradas se corresponden a fuerzas longitudinales
o laterales puras, es decir sin existencia de fuerzas laterales, y viceversa (esto corres-
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ponde a un veh́ıculo que acelera sin doblar o que dobla sin acelerar). Pero no muestran
el efecto de fuerzas longitudinales y laterales combinadas (situaciones en las cuales
un veh́ıculo acelera o frena doblando). Más adelante se describirá el comportamiento
de las fuerzas ante deslizamiento conjunto longitudinal y lateral.
2.2.3. Modelo de fuerzas lineal
La aproximación más sencilla de las fuerzas que se producen en los neumáticos
corresponde a un modelo lineal con el deslizamiento, el cual reproduce bien las fuerzas
para pequeños valores de deslizamiento.
Fx = Cxσx (2.3)
Fy = Cαα (2.4)
Para ambos modelos, las constantes Cx y Cα corresponden a la pendiente de la
curva de fuerza longitudinal y lateral respectivamente. Se eligen de tal forma que
obtener la misma pendiente que la caracteŕıstica de fuerza real para deslizamientos
pequeños.
2.2.4. Modelo de fuerzas brush
El modelo brush (o cepillo) es el que más se ha utilizado durante el desarrollo de
esta tesis. El mismo modela al neumático como una fila de cerdas elásticas que tocan
el plano del suelo y se puede desviar en una dirección paralela a la superficie de la
carretera. Este modelo asume que la fuerza normal se distribuye en forma parabólica
en el parche de contacto.
La elección de este modelo se realizó porque su expresión es relativamente simple,
de relativo bajo costo computacional. Además, reproduce adecuadamente el compor-
tamiento del neumático, especialmente en la zona de deslizamiento estable, y tiene la
ventaja, con respecto a otros modelos como el de la fórmula mágica de Pacejka [37], de
Caṕıtulo 2: Modelado del veh́ıculo 21
utilizar pocos parámetros. Es por este motivo que se ha utilizado en diversos trabajos
de estimación de variables y control relativos a dinámica vehicular [22,28,56].
En la bibliograf́ıa se encuentran tres versiones de este modelo (longitudinal, lateral
y combinado). Las primeras dos modelan el comportamiento asumiendo que existe
deslizamiento longitudinal (y no lateral) y viceversa. En cambio, el modelo combinado
modela la existencia de deslizamiento combinado longitudinal y lateral. Los modelos
longitudinal y lateral puros son simplificaciones del modelo combinado cuando el
deslizamiento lateral y longitudinal es nulo, respectivamente.
Modelo longitudinal brush









3] si σxij < σm








Aqúı i = [f, r] (denota que la variable es delantera o trasera), j = [l, r] (izquierda o
derecha), Cx es un parámetro concentrado correspondiente a caracteŕıstica f́ısicas del
neumático, Fz es la fuerza normal ejercida sobre el suelo, y σx el deslizamiento definido
en (2.1). En este modelo µS es el valor que toma el coeficiente de rozamiento definido
en el ĺımite de deslizamiento estable. El mismo es una medición de la adherencia entre
la rueda y el suelo.
En (2.5) se muestra que el modelo está definido para dos rangos de deslizamiento.
En el intervalo 0 < σx < σm la fuerza longitudinal producida en el neumático es
creciente con el deslizamiento (σx) y representa a la región estable de operación del
neumático. En el intervalo σx >= σm la fuerza producida alcanza a su valor de satu-
ración, independientemente del valor de deslizamiento. Esto quiere decir que en esta
región el neumático no es capaz de producir más fuerza que el valor de FMAX , aunque
se incremente el torque aplicado a la rueda. En la Fig. 2.5 se muestra la comparación
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Figura 2.5: Modelos de fuerzas: Pacejka y brush.
entre el modelo brush y un modelo de neumático emṕırico de Pacejka (el cual reprodu-
ce muy bien el comportamiento de fuerzas de los neumáticos y en esta tesis se asume
que el mismo representa la caracteŕıstica de fuerza real) para una fuerza normal de
Fz = 2000N . Los parámetros del neumático modelado por Pacejka corresponden a los
de un neumático real [57] y la constante del modelo brush se ajusta en Cx = 67000
para minimizar el error con respecto al modelo de Pacejka. Los parámetros presen-
tados en [57] corresponden a un coeficiente de fricción unitario, por lo que usa el
método de similaridad [58] para simular el comportamiento en la superficie de menor
adherencia (µS = 0,5). Como se aprecia, el modelo brush reproduce adecuadamente
el comportamiento de la fuerza para la región estable de deslizamiento. Este modelo
se utilizará en la sección 4 para realizar controles de tracción, los cuales mantienen a
las ruedas de tracción en la región estable de deslizamiento. Por este motivo resultó
adecuado utilizar el modelo brush como una buena aproximación de la fuerza real.
Además, para el planteo posterior del control de tracción es importante destacar que
el valor de σx correspondiente al FMAX del modelo de Pacejka coincide con el inicio
de la región de saturación (σx >= σm) de la fuerza modelada por brush, tal como se
muestra en la Fig. 2.5.
En la Fig. 2.6 se muestra el comportamiento de la fuerza de tracción en función
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Figura 2.6: Modelo brush para distintas condiciones de suelo.
del deslizamiento para un neumático determinado, Fz = 2000N , Cx = 50000 y tres
CDS distintas: µS = 0,9 representa una condición de alta adherencia (p. ej. pavimen-
to); µS = 0,6 una condición de adherencia media (p. ej. asfalto mojado); µS = 0,2
representa una CDS de muy baja adherencia (p. ej. hielo).
Se puede ver en (2.5) y en la Fig. 2.6 que para pequeños valores de σx la fuerza
longitudinal se comporta como una función lineal de σx, de pendiente Cx e indepen-
diente de la condición de suelo. También se aprecia aqúı que a medida que el neumático
trabaja sobre una superficie de menor adherencia (a medida que disminuye µS) dismi-
nuye la fuerza máxima que el neumático puede transmitir al suelo. A fin de plantear
controles de tracción, es importante destacar que el valor de σx correspondiente con
la saturación de la fuerza vaŕıa considerablemente dependiendo de la condición (para
µS = 0,9 la fuerza satura en un valor de deslizamiento de aproximadamente σx = 0,11
y para µS = 0,2 en σx = 0,02)).
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Modelo lateral brush







3] if αij < αS








Cα es un parámetro concentrado que depende de caracteŕısticas f́ısicas del neumático,
Fz es la fuerza normal al neumático y α es el angulo de deslizamiento lateral.
En este modelo, µS es el valor que toma el coeficiente de rozamiento cuando
la rueda empieza a deslizar lateralmente (cuando se pierde el control del veh́ıculo),
definido como la relación entre la máxima fuerza transmisible al suelo y la fuerza
normal, para una dada condición de suelo,
En este modelo se destacan dos regiones: una región en la que la fuerza es proporcional
al deslizamiento lateral (0 <= α <= αS) y otra región en la cual la fuerza está
saturada y solamente es proporcional al rozamiento del suelo y la fuerza normal
(α > αS)). No se desea alcanzar esta región, ya que cuando las fuerzas están saturadas
no se dispone de más fuerza disponible para mantener al veh́ıculo estable.
Modelo longitudinal / lateral brush







3] si σxij < σm
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Fij es la fuerza total que ejerce el neumático, C es un parámetro concentrado que
depende de caracteŕısticas del mismo y Fz es la fuerza normal. σy es el deslizamiento




















En el presente modelo, µS es el valor que toma el coeficiente de rozamiento una vez
que la rueda comienza a patinar, o entra a la región inestable. Se define como la
relación entre la máxima fuerza que se puede transmitir para una dada condición de





Por lo tanto, µS se denomina coeficiente de rozamiento entre la rueda y el suelo, e
identifica a una condición de suelo determinada.
Como un ejemplo, en la Fig. 2,7, la fuerza lateral (2.11) se representa como una
superficie Fy(σx, α) para µS = 1 y Fz = 2500 N. Para distintas maniobras de giro, Fy
corresponde a algún punto sobre la superficie.
En la medida que el conductor acelera durante la trayectoria curva, se incrementa
el deslizamiento longitudinal, lo que a su vez produce una pérdida de fuerza lateral
(punto B en la Fig. 2.7). En esta situación el veh́ıculo comienza a desviarse de su
trayectoria, y el ángulo de deslizamiento lateral se debe incrementar para compensar
la pérdida de fuerza lateral, alcanzando un nuevo punto de operación en C. En este
punto, la fuerza lateral es igual a la del punto A, pero el deslizamiento lateral alcanza
α = 0,35 rad (aproximadamente 20 grados). En esta situación, una fuerza longitudinal
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Figura 2.7: Fuerza lateral en función del deslizamiento longitudinal y el ángulo de
deslizamiento lateral.
se transmite también, la que se corresponde con un deslizamiento longitudinal de
σx = 0,2.
Para este ejemplo, se puede ver que si se requiere una aceleración longitudinal más
grande (mayor deslizamiento longitudinal) es necesario un incremento del ángulo de
deslizamiento lateral para continuar transmitiendo la misma fuerza lateral al suelo.
Este ángulo puede ser muy elevado, y se le puede dificultar al conductor mantener
el control del veh́ıculo ([38], p.233). En esta situación, un control de tracción debeŕıa
poder limitar la fuerza de tracción considerando no solamente la máxima fuerza que
se puede transmitir al suelo para una determinada adherencia del suelo, sino también
las fuerzas laterales (ver (2.13))
2.3. Modelo dinámico de un veh́ıculo
Un veh́ıculo es un sistema dinámico muy complejo. Si se asume al chasis como
una masa concentrada con seis grados de libertad (los tres movimientos de rotación
y las tres velocidades longitudinales) se necesitan 6 ecuaciones diferenciales para mo-
delarlo. A su vez, si cada rueda se considera como una masa concentrada, cada una
de ellas también aportaŕıa 6 grados de libertad de movimiento, restringidos por su
anclaje al chasis. El sistema de suspensiones también agrega más grados de libertad
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al sistema dinámico, aśı como también si se consideran las propiedades dinámicas de
los neumáticos. Un modelo más real de chasis (que considere deformaciones elásticas
del mismo y no asuma que se trata de una masa concentrada), a su vez agregaŕıa
mayor complejidad al modelo.
Por este motivo, en la bibliograf́ıa se encuentra una gran variedad de trabajos
relativos a modelado de veh́ıculos, dependiendo el fin para el cual se realizó el modelo
[59],[60].
Cuando el objetivo es realizar estimación de variables, control de tracción y con-
trol de estabilidad se utilizan distintos modelos simplificados, los cuales consideran
distintas dinámicas dependiendo de la variable que se desea estimar o controlar. Los
mismos se detallan a lo largo de este caṕıtulo. Estos modelos en general describen la
dinámica longitudinal, lateral o ambas del veh́ıculo, simplificando las dinámicas que
no modelan estos comportamientos con el objetivo de obtener un modelo con una
cantidad reducida de ecuaciones diferenciales que permita plantear observadores y/o
controles que se puedan implementar y correr en tiempo real en un controlador.
2.3.1. Modelo de chasis de seis grados de libertad
A continuación se presenta un modelo de veh́ıculo considerando que el mismo es
un cuerpo ŕıgido cuya libertad de movimiento es de seis grados de libertad, siendo
esta la primera simplificación que se realiza. El objetivo de este análisis es partir de
un modelo relativamente completo del chasis, para luego mostrar las simplificaciones
que se realizan en los distintos modelos utilizados a lo largo de la tesis.
2.3.2. Sistema de coordenadas
En dinámica de veh́ıculos se definen dos sistemas de coordenadas relativos al
chasis: un sistema de coordenadas global fijo a algún punto de la tierra (Xg,Yg, Zg), y
otro sistema de coordenadas fijo al chasis (X,Y , Z), el cual pasa por el centro de masa
del veh́ıculo. Los modelos que se presentan en esta tesis se expresan en coordenadas
fijas al chasis del veh́ıculo.
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Se definen tres velocidades longitudinales lineales vx, vy y vz. Estas velocidades
corresponden a la velocidad del centro de masa sobre cada uno de los ejes del sistema
de coordenadas sobre el chasis del veh́ıculo. Se definen tres velocidades angulares p,
q y r, las cuales corresponden a las velocidades de rotación del chasis alrededor de
los ejes fijos al chasis X, Y y Z respectivamente. Estas velocidades se denominan
velocidad de rolido, de cabeceo y de guiño.
2.3.3. Ecuaciones de movimiento
A partir de las definiciones anteriores, y considerando las ecuaciones de movimien-
to de Newton y Euler es posible modelar al veh́ıculo mediante el siguiente sistema de







v̇x + qvz − rvy
v̇y + rvx − pvz









ṗIx − qrIy + qrIz
q̇Iy − prIx + prIz
ṙIz − pqIx + pqIy

(2.14)






v̇x + qvz − rvy
v̇y + rvx − pvz
v̇z + pvy − qvx

corresponden a la aceleración que experimenta el centro de masa en coordenadas fijas
al chasis.
Un modelo completo de veh́ıculo debeŕıa considerar a cada rueda del veh́ıculo al
menos como un cuerpo ŕıgido de 6 grados de libertad de movimiento, del mismo modo
que se modeló a la masa concentrada del chasis.
En esta tesis se asume que las velocidades lineales en el anclaje de la rueda con
el chasis y la proyección de estas sobre el plano del suelo son iguales. Esta es una
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buena aproximación ya que la diferencia de velocidades entre el punto de contacto de
la rueda con el suelo y la que tendŕıa el chasis si se extendiera f́ısicamente hasta ese
punto es muy pequeña.
Además, se considera solo movimiento de rotación de la rueda respecto de su eje
(Y) el cual se mantiene en todo momento paralelo al eje y del chasis. (no se consideran
movimientos en los ángulos de alineación del neumático)). Esto hace que cada rueda
se modele con una ecuación diferencial que modela la rotación de la misma, tal como
se describe en la siguiente sección.
2.4. Modelo de una rueda
En la bibliograf́ıa se encuentra el modelo de cuarto de veh́ıculo [8], o de una
rueda, en el cual se considera a cada rueda de tracción como un sistema independiente
del veh́ıculo. Este modelo de rueda es útil para plantear estimadores y/o controles
de tracción longitudinales, ya que no considera las variables relativas a la dinámica
lateral. La única variable de estado del mismo es la velocidad rotacional de la rueda,
asumiendo a la velocidad longitudinal como un parámetro conocido.
Su expresión es la siguiente,
Iwω̇ = T − (Fx + F )rd (2.15)
Aqúı, T representa el par aplicado por el motor, Fx la fuerza de tracción modelada
por algún modelo de fuerzas (función del deslizamiento longitudinal (2.1) como los
presentados en (2.2.4) o (2.2.3) ) , ω la velocidad angular de la rueda y Fr la resistencia
de rodadura. Iw es el momento de inercia de la rueda y re el radio dinámico del
neumático.
Existen distintos modelos de la resistencia de rodadura [62]. El más sencillo co-
rresponde una fracción constante de la fuerza normal. En esta tesis se considera esta
fuerza como una función lineal con la velocidad (2.16), en donde ks y kd son paráme-
tros del modelo de rozamiento y vt es la velocidad tangencial del neumático sobre el
suelo.
F=Fz(ks + kdvt) (2.16)
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Figura 2.8: Modelo de una rueda.
2.5. Modelo de dinámica lateral
Este modelo considera al veh́ıculo como una masa concentrada que se desplaza en
un plano X-Y (Fig.2.9). Los movimientos considerados por este modelo son desplaza-
mientos del centro de masa en el plano X Y, y rotación alrededor del eje Z. Mientras
que se desprecian los efectos dinámicos de rolido y cabeceo. El movimiento a lo largo
del eje X se asume como lentamente variante, por lo tanto no se considera la dinámica
longitudinal (eje X).
Las consideraciones mencionadas
q = vz = 0
v̇x = v̇z = ṗ = q̇ = 0
hacen que en el sistema 2.14 el sistema de ecuaciones diferenciales se reduzca a,
∑
Fy = Fyf + Fyr = m(v̇y + r vx)∑
MZ = Fyf lf − Fyr lr = Iz ṙ
En donde las variables de estado son la velocidad lateral del centro de masa (vy)
y la velocidad de guiño (r).














Figura 2.9: Modelo veh́ıculo de dinámica lateral.








v̇y es la aceleración lateral del centro de masa y el término vx ṙ es la aceleración
centŕıpeta producida por el movimiento circular del cuerpo y lf y lr las longitudes
desde el centro de masa hacia los ejes delantero y trasero respectivamente. Las fuerzas
laterales delanteras (Fyf ) y traseras (Fyr) corresponden a la suma de fuerzas que se
producen en las ruedas delanteras y traseras respectivamente, proyectadas en el eje
Y ,
Fyf = Fyfl cos (δl) + Fyfr cos (δr) (2.18)
Fyr = Fyrl + Fyrr (2.19)
Los ángulos de deslizamiento lateral se pueden expresar geométricamente [38] para
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cada rueda en función de las variables de estado,
























donde δl y δr son los ángulos de dirección de cada rueda y d es el ancho del veh́ıculo.
Para completar el modelo se deben expresar las fuerzas laterales en función de
las variables de estado y otros parámetros. Las mismas son función de los ángulos de
deslizamiento lateral, y además de la condición de suelo, y parámetros constructivos
del neumático. Estas fuerzas quedarán expresadas según el modelo de neumático
elegido, tal como se mostrará en las siguientes subsecciones.
2.5.1. Modelo de dinámica lateral con tracción diferencial
Tal como se explicará en las siguientes secciones, los sistemas de control de estabi-
lidad controlan la fuerza longitudinal aplicada por las ruedas de forma independiente.
Esta idea es posible incorporarla al modelo de dinámica lateral mediante un término
∆Fx, que corresponde al par que producen las fuerzas longitudinales que realizan
las ruedas alrededor del eje Z del veh́ıculo (conocido como momento de guiño) y lo









∆Fx = Fxfl + Fxrl − (Fxfr + Fxrr) (2.22)
2.6. Modelo de bicicleta
En estudios de estabilidad y maniobrabilidad de veh́ıculos comúnmente se utiliza
un modelo dinámico simplificado de dos grados de libertad, conocido como modelo

















Figura 2.10: Modelo veh́ıculo de dinámica lateral con tracción diferencial.
de bicicleta [29,38,43]. Ver Fig. 2.11.
En él se concentra el efecto producido por las dos ruedas delanteras y las dos
ruedas traseras del veh́ıculo en una única rueda delantera y una única rueda trasera,
considerando al ángulo de giro δ es equivalente al promedio del ángulo de giro de las
ruedas delanteras izquierda y derecha (δ = (δl + δr) /2).
Además se consideran a los ángulos de deslizamiento lateral a izquierda y a derecha
del veh́ıculo como el promedio de los mismos y se aproximan las funciones arco tan-
gente inversa por su argumento para pequeños ángulos. A partir estas consideraciones
y de (2.20) se obtiene,










El modelo de fuerzas laterales utilizado es lineal con el deslizamiento lateral, el cual
solamente es válido para pequeños ángulos de deslizamiento lateral (Ver subsección
2.2.3). El mismo no considera cambios en la adherencia del suelo, aśı como tampoco


























Figura 2.11: Modelo de bicicleta: simplificación de modelo lateral.
variaciones en las fuerzas normales de los neumáticos producto de transferencias de
carga. Por último, se considera que la fuerza que realizan las ruedas delanteras apunta
directamente en el eje Y , simplificándose en (2.18) el calculo de la proyección de la
misma utilizando la función Coseno.
Fyf = 2 Cαf αf
Fyr = 2 Cαr αr
(2.25)
Reemplazando (2.23) y (2.24) en (2.25), y (2.25) en (2.17) se obtiene un modelo lineal
en espacio de estados conocido como modelo de bicicleta.
Ẋ = A X +B u; y = C x
A =



























Los vectores fila C1 y C2 se expresan considerando las salidas habitualmente uti-
lizadas en este modelo, que son las que se pueden medir con sensores inerciales: la
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velocidad de guiño (r) y la aceleración lateral (ay).
2.6.1. Modelo de bicicleta ampliado
En esta subsección se muestra un modelo que elimina una simplificación realizada
en el modelo de bicicleta, con el objetivo que el mismo brinde ventajas a la hora de
realizar control y/o estimación [49]. La simplificación que se realiza en la expresión
de las fuerzas laterales para ángulos pequeños: considerar que la fuerza lateral que
realizan en promedio los neumáticos delanteros no apunta en el eje Y , sino que lo
hace en el sentido de la rueda delantera. Esto hace que las fuerzas laterales queden
expresadas como sigue:
Fyf = 2 Cαf αf cos(δ)
Fyr = 2 Cαr αr
(2.27)
Realizando esta consideración, y reescribiendo al modelo en forma de espacio de
estados, se obtiene un modelo no lineal, cuyos coeficientes vaŕıan con el ángulo de
dirección.
A(δ) =




















2.7. Modelo de dinámica de rolido
El modelo en el plano presentado en la sección 2.5 se puede ampliar para considerar
la dinámica de rolido. Partiendo del mismo sistema de referencia de seis grados de
libertad (2.14) y considerando (q = vz = 0, v̇z = ṗ = q̇ = 0) el sistema de ecuaciones




















Se puede ver que las ecuaciones dinámicas de vy y r son idénticas a las presentadas
en (2.17), por lo tanto las expresiones de sus derivadas son las mismas presentadas
en 2.5. La ecuación longitudinal se analizará en la sección 2.8.
La rotación en rolido del chasis se realiza alrededor de un eje paralelo al eje X del
veh́ıculo. La altura de este eje queda definida por los centros de rotación de rolido
delantero y trasero, los cuales dependen del sistema de suspensión utilizado. A partir
de esta consideración y el modelo (2.29) queda,
∑
Mx = Ir ṗ (2.30)
Donde Ir es el momento de inercia alrededor del eje de rolido. Asumiendo que la
altura del centro de rolido es igual para los ejes delanteros y traseros, el momento de
rolido se puede calcular como,
Ir = Ix + Ix(hcg − hr)2
En donde Ix es el momento de rolido del chasis, hcg es la altura del centro de masa
y hr la altura del centro de rolido al suelo.
Según [63], los momentos que se producen alrededor del eje de rolido (Mx) se
pueden atribuir en forma simplificada a dos efectos, 1) la acción de las fuerzas laterales,
que tienen a inclinar al veh́ıculo cuando realiza una maniobra de giro y 2) el cambio
de las fuerzas normales a cada lado del veh́ıculo como resultado del cambio de fuerzas
en las espirales y los amortiguadores de la suspensión
Asumiendo que la altura del centro de rolido es igual para el eje trasero y delantero,
el primer efecto se modela como el producto entre la suma de las fuerzas laterales y
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la altura del centro de rolido con respecto al suelo,
Mx1 = (Fyf + Fyr +Gφ)hr (2.31)
Además en la ecuación 2.31 aparece un término Gφ que modela la componente de
la fuerza de gravedad que aparece sobre el veh́ıculo cuando el mismo rota alrededor
del eje de rolido.
El segundo efecto se puede modelar como una constante proporcional al ángulo
de rolido, y otra constante proporcional a la velocidad de rolido (roll stiffness y roll
damping respectivamente). Esto seŕıa una forma concentrada de modelado del efecto
de las suspensiones del veh́ıculo, y a su vez del efecto de deflexión vertical de los
neumáticos sobre la dinámica de rolido producto de los cambios de carga.
Mx2 = rsφ+ rdp (2.32)
Según [63] este modelo pierde efectividad en aceleraciones mayores a 0,5G, debido
a que los amortiguadores ya no se comportan de manera lineal para aceleraciones
laterales elevadas.
Reemplazando (2.31) y (2.32) en (2.30) se obtiene,
Irṗ = (Fyf + Fyr +Gφ)hr + rsφ+ rdp (2.33)
El modelo en el plano presentado en la sección 2.5 se puede ampliar para considerar
la dinámica de rolido, utilizando esta última ecuación diferencial, siempre y cuando
se consideren los efectos de la dinámica de rolido sobre las fuerzas laterales, los cuales
se describen en la siguiente subsección.
2.7.1. Influencia de la dinámica de rolido sobre las fuerzas
laterales
A continuación se analizan tres efectos que provocan el movimiento del rolido
sobre las fuerzas laterales (Ver [61] pag. 814).
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Roll steer angle
Este efecto describe el cambio en el ángulo de dirección a causa de la deflexión de
la suspensión delantera y se puede aproximar como proporcional al ángulo de rolido
(φ). Para esto se define un coeficiente Cδφ. Este cambio en el ángulo de dirección se
define como,
δϕ = Cδφ φ (2.34)
y el mismo se suma al ángulo de dirección δ definido previamente, siendo δa el
ángulo de dirección verdadero.
δa = δ + δφ = Cδφ φ (2.35)
Tire roll rate effect
Este efecto modela el cambio de los ángulos de deslizamiento lateral producto de
la velocidad de rolido del chasis. Los ángulos de deslizamiento lateral delantero y
traseros presentados en (2.20) se modifican se la siguiente manera,
























En donde Cβf y Cβr son coeficientes proporcionales a la altura del centro de rolido
delantero y trasero respectivamente.
Camber trust effect
Este efecto modela el efecto del ángulo de rolido del veh́ıculo sobre las fuerzas
laterales que se producen en los neumáticos. Para incluirlo, a la ecuación de fuerzas
laterales (Fy) (independientemente del modelo de fuerzas que se utilice) se le resta
un término proporcional al ángulo de rolido.










Figura 2.12: Modelo longitudinal.
Fyφ = Fy − Cφφ
2.8. Modelo de dinámica longitudinal
Este modelo considera un veh́ıculo que se desplaza solamente en dirección longi-
tudinal con velocidad variable, tal como se muestra en la Fig. 2.12.
Para obtenerlo se plantea la segunda ley de Newton en el eje X.
∑
Fx = m ax
Despejando la aceleración longitudinal, asumiendo que el camino es plano y que
las únicas pérdidas que aparecen son las producto del rozamiento aerodinámico, se
obtiene un modelo compuesto por una ecuación diferencial, cuya variable de estado
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donde m es la masa total, ka es una constante proporcional a las pérdidas aerodinámi-
cas. Las fuerzas Fxij (i = f, r, j = l, r) representan a las fuerzas ejercidas por cada
una de las ruedas de tracción. El término proporcional al cuadrado de la velocidad
corresponde a las pérdidas aerodinámicas. En este modelo no se considera la dinámica
lateral, por lo tantos e debe respetar la restricción que Fxfl = Fxfr y Fxrl = Fxrr para
que no aparezcan momentos de guiño sobre el veh́ıculo.
En un modelo longitudinal es posible considerar la dinámica rotacional de las




Cada rueda de tracción agrega al modelo tanta ecuaciones diferenciales como rue-
das de tracción tenga el veh́ıculo, en donde las variables de estado son las velocidades
angulares de las ruedas,
Iwω̇rj = Trj − (Fxrj + FRrj)Rd (2.38)
cuyos términos son los mismos que se presentaron en 2.4.
2.9. Modelos de veh́ıculo en el plano
Los modelos de veh́ıculo hasta aqúı presentados consideran las dinámicas longitu-
dinales y laterales por separado. Se verá más adelante en esta tesis que fue necesario
obtener un modelo que considere simultáneamente aspectos de la dinámica lateral y
la longitudinal. Por este motivo se presentan a continuación dos modelos: ambos con-
sideran la dinámica lateral, mientras que uno de ellos considera la dinámica rotacional
de las ruedas, y otro la dinámica longitudinal.
2.9.1. Dinámica lateral y ruedas de tracción
A partir de los diferentes modelos descriptos en las secciones anteriores, se presenta
aqúı el modelo para un veh́ıculo de 4 ruedas y tracción trasera (2.13), con el objetivo de














Figura 2.13: Modelo de veh́ıculo de tracción trasera en el plano.
realizar estimación de variables. Este modelo considera la dinámica lateral presentada
en 2.5 y la dinámica rotacional las ruedas de tracción presentada en (2.4). Las fuerzas
se modelan utilizando el modelo longitudinal/lateral brush (2.7).
En este modelo la velocidad longitudinal se asume conocida. En esta tesis se lo
utiliza posteriormente para plantear un observador en el cual la velocidad longitudinal
no debe ser necesariamente constante, pero proviene de una medición.
Las fuerzas laterales (Fyfl, Fyfr, Fyrl, Fyrr) se calculan individualmente para cada
una de las ruedas utilizando el modelo de fuerzas presentado en ( subsección 2.2.4).
Según este modelo las fuerzas laterales son función del deslizamiento longitudinal,
los ángulos de deslizamiento lateral, la fuerza normal y la condición de suelo. En
las ruedas delanteras (las cuales no traccionan), el deslizamiento longitudinal es muy
pequeño, por lo tanto no se considera en el modelo. Considerando esto se definen las
fuerzas sobre cada eje como,
Fyf = Fyfl(αf , µSl, Fzfl) + Fyfr(αf , µSr, Fzfr) (2.39)
Fyr = Fyrl(σxrl, αrl, µSl, Fzrl) + Fyrr(σxrr, αrr, µSr, Fzrr) (2.40)
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El modelo presentado en esta subsección queda definido entonces por dos ecua-
ciones que modelan la dinámica lateral en el plano,
v̇y =




Fyf lf − Fyrlr
Iz
(2.41)
Y dos ecuaciones que modelan la dinámica de cada rueda de tracción (j = l, r) según
(2.38),
Iwω̇rj = Trj − (Fxrj + FRrj)Rd (2.42)
La fuerza longitudinal que se produce en cada rueda de tracción (Fxrl y Fxrr) se ex-
presan también según (2.2.4) y al igual que las fuerzas laterales también son funciones
del deslizamiento longitudinal, el ángulo de deslizamiento lateral, la fuerza normal y
la condición de suelo.
2.9.2. Dinámica lateral y longitudinal
El siguiente modelo considera la dinámica en el plano del veh́ıculo tal como se
mostró en la sección 2.5, pero a diferencia del anterior, la velocidad no se la consi-
dera como un parámetro conocido, sino como un estado más. Las ecuaciones de la
dinámica lateral quedan tal cual las que se presentan en 2.5. Para modelar la dinámica
longitudinal se debe considerar la interacción de la dinámica lateral sobre la dinámica
longitudinal.
En maniobras de giro al ĺımite de deslizamiento la interacción de la dinámica
lateral sobre la longitudinal es considerable, por lo cual no puede asumirse como
constante. Este modelo se utiliza en la tesis para realizar análisis de estabilidad de
veh́ıculos, a diferencia del modelo anterior que se utiliza con fines de estimación.
Las consideraciones mencionadas ( q = vz = 0, v̇z = ṗ = q̇ = 0) hacen que en el
sistema (2.14) el sistema de ecuaciones diferenciales se reduzca a,
∑
Fx = m ax (2.43)
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donde la aceleración longitudinal está compuesta por
ax = v̇x − vy r (2.44)
Con respecto a la suma de fuerzas en (2.43,) aparecen las mismas que fueron
presentadas en (2.46), y además existe una proyección de las fuerzas laterales que se
producen en las ruedas delanteras sobre el eje X, producto del ángulo de dirección.
Estas fuerzas se muestran en color verde en la Fig. 2.13 y las mismas se oponen al
avance del veh́ıculo ya que se producen en sentido contrario a vx . La suma de estas
fuerzas se puede expresar como,
Fxfy = Fyfl cos(δl) + Fyfr cos(δr) (2.45)
Despejando v̇x de se obtiene una ecuación diferencial que modela la dinámica
longitudinal en interacción con la lateral,
v̇x =






El modelo de dinámica lateral y longitudinal queda expresado entonces por las
ecuaciones presentadas en (2.17) y por (2.46).
v̇y =




Fyf lf − Fyrlr
Iz
v̇x =
Fxrl + Fxrl − Faero − Fxfy + vy ṙ
m
(2.47)
Donde Fyf y Fyr se calculan utilizando (2.39) y (2.40). Todas las expresiones de
fuerzas longitudinales y laterales se calculan con algún modelo de fuerzas.
Los deslizamientos longitudinales (utilizados para calcular las fuerzas según el
modelo seleccionado) se pueden asumir conocidos como mediciones, o es posible in-
corporar a este modelo la dinámica de las ruedas de tracción, del mismo modo que
se hizo en el modelo de la sección anterior.
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2.10. Modelo lateral cinemático
En la bibliograf́ıa se encuentra un modelo de dinámica lateral [35] utilizado con
fines de estimación de la velocidad lateral, el cual se utilizará en la siguiente sec-
ción para mostrar una alternativa distinta a los estimadores de velocidad lateral que
se proponen en este tesis. Este modelo se conoce como cinemático porque no utili-
za parámetros del veh́ıculo, sino que se basa en mediciones realizadas por sensores


















(ay − r vx) (2.48)







En la primera parte de este caṕıtulo se explicó la caracteŕıstica de las fuerzas que se
producen en los neumáticos (tanto longitudinales como laterales). Luego se mostraron
distintos modelos de diferente complejidad matemática, los cuales reproducen estas
caracteŕısticas de fuerza con mayor o menor exactitud. Se mostraron modelos que
reproducen las fuerzas longitudinales y laterales por separado, y se mostró un modelo
(modelo longitudinal / lateral brush) que considera el efecto combinado de ambas
fuerzas.
En la segunda parte de este caṕıtulo se introdujo cualitativamente la complejidad
que podŕıa alcanzar un modelo muy detallado de la dinámica de un veh́ıculo. Luego,
partiendo de un modelo de veh́ıculo de masa concentrada de seis grados de libertad,
se aplicaron distintas simplificaciones del mismo con el objetivo de obtener modelos
de un menor número de estados, dependiendo de la dinámica que se desea reproducir.
Primero se mostraron modelos simplificados de una rueda y modelos de dinámica
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lateral. Luego se muestran modelos en plano que consideran tanto la dinámica lateral
como la longitudinal. También se realizó un análisis de la dinámica de rolido.
Los modelos aqúı presentados se utilizarán con fines de estimación y control en
los siguientes caṕıtulos de esta tesis, en los cuales se podrá apreciar mejor la utilidad
de las distintas simplificaciones que se desarrollaron en este caṕıtulo, con el objetivo
de obtener controladores y observadores de una cantidad de ecuaciones diferenciales
reducidas, de acuerdo con el problema particular que se desea resolver.

Caṕıtulo 3
Estimación de variables necesarias
para el control de tracción
Para plantear controles de tracción basados en modelos de veh́ıculos es necesario
conocer la magnitud de las fuerzas longitudinales y/o laterales que se producen en
los neumáticos. Estas fuerzas se pueden determinar utilizando mediciones directas
por medio de sensores como se realiza en [29], pero los mismos no son prácticos ni
económicos. Debido a esto, en general se calculan a partir de otras variables que
pueden ser medidas o estimadas. Para el cálculo de las fuerzas es necesario conocer
la condición de suelo (variable que modela la adherencia de la superficie sobre la
cual circula el veh́ıculo) y no puede ser directamente medida. Además si se considera
la acción de un control de tracción durante maniobras de giro, es necesario conocer
la velocidad lateral, que generalmente se obtiene mediante estimadores dado el alto
costo de los sensores que pueden usarse para medirla. Por este motivo se presentan
distintos métodos de estimación de la condición de suelo y de la velocidad lateral.
Como se presentó en el caṕıtulo anterior, existen modelos de veh́ıculo y de fuerzas
en los neumáticos que son función del ángulo de rolido. Por este motivo en este
caṕıtulo se presentan también algunos métodos de estimación del mismo.
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3.1. Mediciones habituales en veh́ıculos
En esta sección se presentan las variables que son habitualmente medidas en
veh́ıculos equipados con control de tracción y/o estabilidad. Estas variables se usan
directamente como entradas a los algoritmos de control que se presentan en el caṕıtu-
lo siguiente, y además son utilizadas por los estimadores que se presentan en este
caṕıtulo.
Las mediciones más comunes son,
Velocidad angular de cada rueda.
Angulo de dirección.
Aceleraciones lineales (en los tres ejes)
Velocidades angulares (en tres ejes)
Además algunos veh́ıculos pueden utilizar variables provistas por un sistema de
GPS (Global Positioning System) de una antena,
Velocidad (módulo del vector velocidad).
Angulo de heading
La velocidad angular de cada rueda en general se estima a partir de la medición de
posición provista por encoders u otros sensores de posición. Existen distintos métodos
para estimar la velocidad a partir de la medición de posición, dependiendo del tipo y
resolución del sensor utilizado [64], los cuales van más allá del alcance de esta tesis.
Por ello, en donde las velocidad angular de cada rueda se asume aqúı una variable
conocida.
En una aplicación práctica, el ángulo de dirección se mide sobre la columna de
dirección. A partir de esto, conociendo el modelo del sistema de dirección , es po-
sible calcular los ángulos de cada rueda directriz, los cuales en esta tesis se asumen
conocidos.
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Los sensores inerciales en general se ubican en el centro de masa del veh́ıculo
con el objetivo de medir aceleraciones lineales y velocidades angulares sobre el chasis
del veh́ıculo (se denominarán axb, ayb, azb, pb, qb, rb). Estas mediciones rotan con el
movimiento de rolido y cabeceo del chasis, por lo tanto para utilizar las mismas en
conjunto con modelos del veh́ıculo en el plano puede ser necesario llevarlas desde el
marco de referencia que rota con el veh́ıculo al marco de referencia en el plano.
Entre ambos sensores inerciales, las mediciones que se ven más afectadas son
las del acelerómetro, debido a que los mismos, además de medir las aceleraciones
lineales del chasis, miden la aceleración de la gravedad (debido a que son sensores de
fuerza). Un acelerómetro estático cuyo eje z está orientado con el eje Z del marco de
referencia global mide la aceleración de la gravedad sobre el eje z (azb = G) y valor
nulos de aceleración en las componentes (axb = axb = 0) . Si el mismo rota aparecerán
componentes de la gravedad en los ejes X e Y del acelerómetro, por lo tanto el mismo
medirá valores no nulos en las componentes axb y ayb.El análisis de este caso se realiza
a continuación.
Medición con un acelerómetro








donde ax, ay, az son las componentes de aceleración en un sistema de coordenadas
en el plano del veh́ıculo. Como el acelerómetro se coloca sobre el chasis del veh́ıculo,
para analizar la medición que se obtendŕıa con un acelerómetro que rota un ángulo
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ax cos (θ)−sin (θ) [cos (φ) (G+az)−aysin (φ)]
sin (φ) (G+az)+ay cos (θ)
cos (θ) [cos (φ) (G+az)−ay sin (φ)] +ax sin (θ)

De las tres componentes que mide el acelerómetro, en esta tesis se utiliza fre-
cuentemente la medición de aceleración lateral ayb. Asumiendo que la aceleración en
el eje Z es nula, que los ángulos de rolido y cabeceo son pequeños, las funciones
trigonométricas se pueden simplificar quedando,
ayb ≈ φ G +ay
En esta última expresión se puede ver que luego de las aproximaciones realizadas,
la medición de aceleración lateral realizada por un acelerómetro se ve afectada por un
término proporcional a la fuerza de gravedad y al ángulo de rolido. Por este motivo,
en los estimadores que necesitan conocer la aceleración lateral en el plano, la misma se
calculará a partir de la medición de aceleración lateral y el ángulo de rolido estimado
(cuyo método de estimación se explicará al fin de este caṕıtulo) como,
ay = ayb − φ̂ G
Medición realizada con un giróscopo
Del mismo modo que sucede con el acelerómetro, el giróscopo rota con el chasis
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p cos (θ)−sin (θ) [cos (φ) r−aysin (φ)]
sin (φ) r+q cos (θ)
cos (θ) [cos (φ) r−q sin (φ)] +p sin (θ)

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Tal como se verá más adelante, a lo largo de este caṕıtulo se utiliza frecuentemente
la velocidad de guiño en el plano, la cual aproximando a las funciones trigonométricas
para ángulos pequeños, se puede considerar que es la misma medición del giróscopo,
rb = cos (θ) [cos (φ) r−q sin (φ)] +p sin (θ) ≈ r
Estimación de la velocidad longitudinal
Para el diseño de los observadores y los controles de tracción que se plantearon
en esta tesis se necesita una medición de la velocidad longitudinal del centro de masa
del veh́ıculo (vx). Esta variable se puede medir de diversas formas (utilizando un
GPS combinado con sensores inerciales [33], por efecto doppler utilizando sensores
ultrasónicos [65], entre otros). También es posible asumir que el deslizamiento de las
ruedas que no traccionan es muy pequeño, y utilizar a las mismas como medidores de
velocidad longitudinal, a partir de la medición de la velocidad angular de las mismas.
En esta tesis se utiliza un modelo de veh́ıculo con tracción trasera y sistema de
dirección mecánico en las ruedas delanteras. De esta forma, la velocidad angular de
cada rueda se puede expresar como,
ωfl Re =
√
vxrfl2 + vyrfl2 ≈ vxrfl
ωfr Re =
√
vxrfr2 + vyrfr2 ≈ vxrfr
(3.1)
En donde vyrfj y vxrfj son las velocidades en el punto de tangencia de la rueda
con el suelo (para j = l, r). Debido a que la velocidad longitudinal es mucho mayor
que la lateral, se puede hacer la aproximación mostrada en (3.1).
Además, a partir de la Fig. 2.8 se puede ver que la velocidad longitudinal en el
punto de tangencia de la rueda con el suelo se puede expresar como,




vxrfr = vx − d2r
De aqúı se puede ver que si se promedian las velocidades angulares de ambas
ruedas delateras, se obtiene una estimación de la velocidad longitudinal.
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3.2. Estimación de la velocidad lateral
En la literatura actual se han realizado diversos trabajos respecto a la estimación
de la velocidad lateral (vy). En [43] se utiliza un observador de perturbación basa-
do en un modelo de bicicleta lineal de dos grados de libertad. En dicho trabajo se
utiliza un algoritmo recursivo para estimar Cα y vy (ver modelo de bicicleta: 2.26),
y se propone un control directo de guiño basado en una referencia construida con
resultados experimentales dando por conocida la velocidad longitudinal (vx), con me-
dición del ángulo de dirección. El observador propuesto es lineal y no se analiza el
comportamiento del mismo ante variaciones de velocidad. En [30] se propone la esti-
mación de vy, los coeficientes Cα y las fuerzas laterales mediante cuatro observadores
distintos del tipo filtro de Kalman extendido (EKF ). En los cuatro casos analizados
se miden el ángulo de dirección y la aceleración lateral. El observador que obtiene
mejores resultados de estimación es el que utiliza la adaptación de los coeficientes Cα.
En [29] se propone la estimación de vy y los coeficientes Cα con un EKF utilizando
módulos de medición de fuerza lateral en las ruedas sobre un VE con dirección activa
(steer-by-wire). En dicho trabajo se propone un sistema de control cuyas variables de
actuación son el par diferencial y el ángulo de dirección. La estrategia de estimación
se basa en un control de inyección de perturbación y estima de vy mediante mı́nimos
cuadrados. Se obtienen buenos resultados de estimación de vy, pero con el elevado
costo agregado de los sensores para medir las fuerzas laterales. En [22] se realiza una
estimación del deslizamiento lateral utilizando un observador no lineal y el modelo
brush de neumático. Se emplean sensores de medición de fuerza y de momento de
alineación de las ruedas delanteras. Se obtiene un buen desempeño en la estimación,
pero al costo de agregar los sensores de fuerza, los cuales no son convencionales.
En todos estos trabajos no se muestran resultados de estimación para condicio-
nes de velocidad longitudinal variable ni ángulos de dirección significativos (mayores
a 6◦), los cuales seŕıan de interés analizar, dado que son condiciones que ocurren
normalmente en las maniobras de un veh́ıculo.
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3.2.1. Estimación de la velocidad lateral con observador por
modos deslizantes y modelo de bicicleta ampliado
En esta subsección se propone la estimación de la velocidad lateral del centro de
masa (vy) mediante un observador por modos deslizantes basado en un modelo de
bicicleta modificado utilizando como mediciones la velocidad de guiño, el ángulo de
dirección y la velocidad longitudinal. La velocidad vy estimada permite luego calcu-
lar el ángulo de deslizamiento lateral. El correcto funcionamiento del observador es
comprobado en simulación con un modelo dinámico completo del veh́ıculo en diferen-
tes condiciones de conducción, incluyendo velocidad longitudinal variable y ángulos
significativos de dirección. Se muestran además, resultados del observador propuesto
[49] utilizando mediciones reales sobre un prototipo de VE con el cual se cuenta en el
laboratorio [41] a partir de la instalación de un acelerómetro/giróscopo al veh́ıculo.
A partir de (2.26) se puede ver que la velocidad longitudinal vx ingresa como un
parámetro en la matriz A(δ). Por otro lado los coeficientes de rigidez Cαf y Cαr vaŕıan
dependiendo la condición de suelo, tipo de neumático, presión, etc. Por estas razones
es necesario que el observador utilizado sea robusto ante variaciones paramétricas del
sistema y además permita compensar las dinámicas no modeladas.
Considerando la problemática planteada, en esta subsección se diseña un observa-
dor por modos deslizantes (SMO, Sliding Mode Observer), debido a sus caracteŕısticas
de robustez ante variación de parámetros, dinámicas no modeladas, y su estructura
simple [66]. Se utiliza el modelo de bicicleta ampliado (2.28), para mejorar las pres-
taciones del estimador ante elevados ángulos de dirección.
A partir de las variables de estado definidas en el modelo dinámico (2.28) y con-
siderando la disponibilidad de las mediciones de velocidad de guiño, velocidad lon-
gitudinal del veh́ıculo, y ángulo de dirección, se propone la siguiente estructura de
SMO,
˙̂x = A(δ) x̂+B(δ) δ +G e2 + L sign(e2)
y = C x
(3.2)
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Donde,
e1 = vy − v̂y (3.3)








A partir de (3.2) y (3.4) la dinámica del error de estimación resulta,
ė = ẋ− ˙̂x = A(δ) (x− x̂)−

















Aqúı, G se calcula para ubicar los polos a lazo cerrado del sistema con una dinámi-
ca determinada; y l2 se debe elegir de tal forma que el sistema entre en modo deslizante
en la dinámica de guiño, lo cual se logra cumpliendo la siguiente condición,
l2 > máx |a21 e1 + (a22 − g2) e2|
Una vez que el observador ingresa al régimen deslizante, se puede demostrar que









Por lo tanto para garantizar convergencia asintótica del error la relación de ganancias
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Resultados de simulación
A continuación se muestran y comparan resultados de simulación obtenidos con un
observador de Luenberger lineal y con el SMO propuesto para diferentes maniobras y
condiciones de velocidad longitudinal. A diferencia del observador SMO que se basa en
el modelo (2.28), el observador de Luenberger se basa en el modelo lineal de bicicleta
de parámetros constantes (2.26), esto es,
˙̂x = A x̂+B δ +Gl e2
y = C x
donde las matrices A y B son las definidas en (2.28).
Los resultados de estimación son contrastados con la simulación de un modelo de
un veh́ıculo completo en el plano, el cual contempla las dinámicas longitudinal y lateral
y además hace uso de un modelo no lineal para las fuerzas laterales y longitudinales
producidas en las ruedas (modelo de Pacejka [67]).
Simulación 1
Se realizan maniobras tipo eslalon (entrada de dirección sinusoidal) a velocidad
variable (0 a 4,5 m/s) con un ángulo de dirección máximo bajo (6 grados) (Fig.
3.1(a)). En este ensayo el observador lineal se comporta en forma similar al SMO. Se
puede apreciar la convergencia de la velocidad de guiño para ambos observadores (Fig.
3.1(b)). En ambos casos se obtienen estimaciones de vy y deslizamiento lateral con un
error aceptable para el control de dinámica de un veh́ıculo (Fig. 3.1(c) y Fig. 3.1(d)).
Los valores máximos de error de estimación que se producen durante la simulación se
muestran en la Tabla 1.
Simulación 2
Se realizan maniobras eslalon a velocidad variable (0 a 4,5 m/s) con un ángulo de
dirección máximo grande (23 grados). Como se puede apreciar, en esta simulación el
error de estimación de r del observador lineal es mayor (3 % de error relativo, no se
aprecia en la figura) a diferencia del observador SMO, en donde el error converge a
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donde G se calcula para ubicar los polos a lazo cerrado 
del sistema con una dinámica determinada; y l2 se debe 
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deslizante en la dinámica de guiño, lo cual se logra
cumpliendo la siguiente condición:
max | ( ) |2 21 1 22 2 2l a e a g e (14)
Una vez que el observador ingresa al régimen 
deslizante, se puede demostrar que la dinámica del error
de la velocidad lateral cumple con:
1
1 11 21 1
2
le a a e
l (15)
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4. RESULTADOS DE SIMULACIÓN
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plano, el cual contempla las dinámicas longitudinal y 
lateral y además hace uso de un modelo no lineal para las 
fuerzas laterales y longitudinales producidas en las
ruedas (modelo de Pacejka [8]).
Simulación 1
Se realizan maniobras eslalon a velocidad variable (0 a 
4,5 m/s) con un ángulo de dirección bajo (6 grados) (Fig. 
3a). En este ensayo el observador lineal se comporta en 
forma similar al SMO. Se puede apreciar la convergencia 
de la velocidad de guiño para ambos observadores (Fig.
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Fig. 3. Simulación 1: (a) Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo
de deslizamiento lateral
Simulación 2
Se realizan maniobras eslalon a velocidad variable (0 a 
4,5 m/s) con un ángulo de dirección grande (23 grados). 
En esta simulación el error de estimación de del 
observador lineal es mayor (3% de error relativo, no se 
aprecia en la figura) a diferencia del observador SMO, en 
donde el error converge a cero (Fig. 4b). A pesar de que 
este error de estimación no es trascendente, no ocurre lo 
mismo con vy y el deslizamiento lateral (Fig. 4c y 4d). En 
el intervalo de mayor aceleración del vehículo (entre 0 y 
15 seg.) el observador lineal presenta un error de 
estimación del deslizamiento lateral no aceptable para las 
necesidades de un control de estabilidad (Fig. 4d).
En la tabla 1 se muestran los errores máximos de 
estimación producidos en ambas simulaciones.
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obs rvador lineal es mayor (3% de error relativo, no se 
aprecia en la figura) a diferencia del observador SMO, e  
donde el error conve ge a cero (Fig. 4b). A pesar de que 
este error de estimación no es trascendente, no ocur e lo 
mis o co  vy y el deslizamiento lateral (Fig. 4c y 4d). En 
el intervalo de mayor aceleración del vehículo (entre 0 y 
15 seg.) el observador lineal presenta un error de 
estimación del deslizamiento lateral no aceptable para las 
necesidades de un control de estabilidad (Fig. 4d).
En la tabla 1 se muestran los errores máximos de 
estimación producidos en ambas simulaciones.
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onde G se ca cul  para ubicar los polos a l zo cerrado 
del sistema con una dinámica determinada; y l2 se debe 
elegir de tal forma que el sistema entre en modo 
esliza t en la inámica de g iño, lo cual se logra
cumpli ndo l  siguiente condició :
max | ( ) |2 21 1 22 2 2l e a g e (14)
Una vez que el observador ingresa al régimen 
deslizante, se puede demostrar que la dinámica del error
de la velocidad lateral cumple con:
1
1 11 21 1
2
le a a e
l (15)
Por lo tanto para garantizar convergencia asintótica del 






4. RESULTADOS DE SIMULACIÓN
En esta sección se muestran y comparan resultados de 
simulación obtenidos con un observador de Luenb rg r
lineal y con el SMO propuesto para difer t s
condiciones de velocidad longitudinal y ma iobras.
A diferencia del observador SMO que se basa en el 
m delo (5), el observador de Luenb rger se basa en el 
modelo lineal de bicicleta de parámetros co stantes, esto 
s,
ˆ ˆ 2x A x B G e
y C x
(17)
donde las matrices A y B son las definidas en (7) con 
0 .
Los resultado de estimació  s n contrastados con la 
simulación de un mod l  de u v hículo completo n el 
p ano, l cual co templa las dinámi as longitudinal y 
lateral y ad más hace uso d  un m delo no lineal a a las 
fuerz s laterales y longit di le producidas en las
rued s (m delo de Pacejka [8]).
Simulación 1
Se ea izan man obras eslalon a velocidad variable (0 a 
4,5 m/ ) con un ángulo de dirección bajo (6 grados) (Fig. 
3 ). En este ens yo l obs rvador lineal se comport  en 
f rma similar al SMO. Se puede apreciar la convergencia 
de la velocidad de guiño para ambos observadores (Fig.
3b). En ambos casos se obtienen estimaciones de vy y
deslizamiento lateral con un error aceptable para el 
control de dinámica de un vehículo (Fig. 3c y 3d). Los 
errores máximos de estimación que se producen durante 





Fig. 3. Simulación 1: (a) Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo
de deslizamiento lateral
Simulación 2
Se realizan maniobras eslalon a velocidad variable (0 a 
4,5 m/s) con un ángulo de dirección grande (23 grados). 
En esta simulación el error de estimació  de del 
observador lineal es mayor (3% de error relativo, no se 
aprecia en la figura) a diferen ia del observad r SMO, en 
dond  el error converge a cero (Fig. 4b). A pesar de qu  
e error de estimación no es trasce dente, no ocurre lo
mismo con vy y el deslizami nto lateral (Fig. 4c y 4d). En 
el intervalo de mayor aceleración del vehículo (entre 0 y 
15 seg.) el observador lineal presenta un error de 
estimación del deslizamiento lateral no aceptable para las 
necesidades de un control de estabilidad (Fig. 4d).
En la tabla 1 se muestran los errores máximos de 
estimación producidos en ambas simulaciones.
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Figura 3.1: Simulación 1: (a) Velocidad longitudinal (vx) y ´ngulo de dirección δ; (b):
velocidad de guiño r ; (c): velocidad lateralvy; (d): ángulo de deslizamiento lateral
elante o αf
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cero (3.2(b)). A pesar de que este error de estimación no es trascendente, no ocurre
lo mismo con vy y el deslizamiento lateral (Fig. 3.2(c) y Fig. 3.2(d)). En el intervalo
de mayor aceleración del veh́ıculo (entre 0 y 15 seg.) el observador lineal presenta un
error de estimación del deslizamiento lateral no aceptable para las necesidades de un
control de estabilidad (Fig. 3.2(d)). En la tabla 1 se muestran los errores máximos de
estimación producidos en ambas simulaciones.
Sim.N◦ er evy eαf
Obs.lineal 1 0 % 5 % 16 %
Obs.SMO 1 0 % 4 % 11 %
Obs.lineal 2 3 % 9 % 600 %
Obs.SMO 2 0 % 1 % 6 %
Obs.lineal 3 1 % 9 % 6 %
Obs.SMO 3 0 % 11 % 7 %
Simulación 3
En esta simulación se pretende analizar el comportamiento de los observadores
ante una variación de -15 % de los coeficientes de rigidez. Los perfiles de velocidad y
dirección son los mismos que para el ensayo 1. Por cuestiones de espacio no se muestran
las gráficas, sino que solamente se reproducen los errores relativos de estimación en la
tabla 1, en donde se puede apreciar que para ambos observadores se obtienen errores
de estimación similares y aceptables. Para variaciones de parámetros mayores a 50 %
no se obtienen resultados aceptables de estimación, quedando como trabajo a futuro
proponer un observador que sea adaptivo a diferentes condiciones de suelo.
Resultados experimentales
A continuación se presentan resultados del observador SMO utilizando como en-
tradas datos experimentales adquiridos previamente sobre un veh́ıculo eléctrico. La
velocidad longitudinal fue calculada como el promedio de las velocidades angulares
medidas en las ruedas traseras. El ángulo de dirección fue obtenido a través de un
potenciómetro instalado en el eje del volante, y la velocidad de guiño fue medida con
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Fig. 4. Simulación 2: (a): Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo 
de deslizamiento lateral
Simulación 3
En esta simulación se pretende analizar el 
comportamiento de los observadores ante una variación 
de -15% de los coeficientes de rigidez (superficie de 
menor adherencia). Los perfiles de velocidad y dirección 
son los mismos que para el ensayo 1. Por cuestiones de 
espacio no se muestran las gráficas, sino que solamente 
se reproducen los errores relativos de estimación en la 
tabla 1, en donde se puede apreciar que para ambos 
observadores se obtienen errores de estimación similares 
y aceptables. Para variaciones de parámetros mayores a 
50% (superficies de muy poca adherencia, tales como 
nieve) no se obtienen resultados aceptables de 
estimación, quedando como trabajo a futuro proponer un
observador que sea adaptivo a diferentes condiciones de 
suelo. 




e evy edesliz. lateral
Obs. lineal 1 0 % 5 % 16 %
Obs. SMO 1 0 % 4 % 11 %
Obs. lineal 2 3 % 9 % 600 %
Obs. SMO 2 0 % 1 % 6 %
Obs. lineal 3 1% 9% 6%
Obs. SMO 3 0% 11% 7%
5. RESULTADOS EXPERIMENTALES
En esta sección se presentan resultados obtenidos 
usando datos experimentales adquiridos previamente 
sobre un vehículo eléctrico, como entradas del 
observador SMO. La velocidad longitudinal fue 
calculada como el promedio de las velocidades angulares 
medidas en las ruedas traseras. El ángulo de dirección fue 
obtenido a través de un potenciómetro instalado en el eje 
del volante, y fue medida con un giróscopo. El proceso 
de medición de estas variables se describe en la segunda 
parte de este trabajo [9].
Debido a que aún no se dispone de un instrumento para 
medir vy en forma directa y contrastarla con la estimada 
por el observador, como primera etapa de investigación 
solamente se muestran resultados preliminares de la 
aplicación del SMO a este caso.
Ensayo sobre asfalto seco
Se ha realizado un ensayo sobre un camino asfaltado a 
una velocidad longitudinal creciente (desde 4,5 m/s a 7 
m/s). Durante el trayecto se han realizado maniobras del 
tipo eslalon (Fig.5 a). 
Se puede observar de la Fig. 5b que la velocidad de 
guiño estimada sigue prácticamente a la medida para toda 
la maniobra. En las figuras 5c y  5d se muestran las 
estimaciones de vy y el deslizamiento lateral obtenidas 
con el SMO. A pesar que estas estimaciones no pueden 
ser validadas, se han obtenido valores en el orden 
esperado y se ha probado la convergencia de la velocidad 
de guiño del SMO. Como trabajo a futuro se realizará la 
validación de estas estimaciones con las 
correspondientes mediciones.
Obtención de los C nominales
Para conocer los valores nominales de los coeficientes 
C sobre asfalto seco se realizaron maniobras de eslalon 
con ángulos de dirección pequeños (para que sea válido 
el modelo lineal) y se contrastó la velocidad de guiño 
medida con la estimada obtenida con un modelo de 
bicicleta a lazo abierto, el cual fue alimentado con los 
valores experimentales de Vx y ángulo de dirección. Se 
ajustó el valor de los coeficientes para que los errores 
entre las velocidades de guiño medida y las reproducidas 
por el modelo sean mínimos. Luego de este proceso se 
obtuvo un valor de coeficiente delantero y trasero de 
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Fig. 4. Simulación 2: (a): Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo 
de deslizamiento lateral
Simulación 3
En esta im lación se pretende analizar el 
comp rtami nto de los observadores a te na variación 
de -15% d  los coeficient s de rigidez (superfici  de 
menor adherencia). Los p rfiles d  velocidad y dirección 
son los mismos que para el ensayo 1. Por cuestiones de
espacio no se muestran las gráficas, sino que solam nte
se reproducen los rrores relativos de estimación en la
tabla 1, en donde se puede apreciar que ara ambos
observadores se obtienen errores de estimación similares 
y aceptables. Para variac ones e parámetros mayores a
50% (superficies de muy poca adherencia, tales como 
nieve) no se obtienen resultados aceptables de 
estimación, quedando como trabajo a futuro proponer un
observador que sea adaptivo a diferentes condiciones de 
suelo. 




e evy edesliz. lateral
Obs. lineal 1 0 5 % 16 
Obs. SMO 1 0 4 11 %
Obs. lineal 2 3 9 % 600 %
Obs. SMO 2 0 % 1 % 6 %
Obs. lineal 3 1% 9% 6%
Obs. SMO 3 0% 11% 7%
5. RESULTADOS EXPERIMENTALES
En esta sección se presentan resultados obtenidos 
usando datos experimentales adquiridos previamente 
sobre un vehículo eléctrico, como entradas del 
observador SMO. La velocidad longitudinal fue 
calculada como el promedio de las velocidades angulares 
medidas en las ruedas traseras. El ángulo de dirección fue 
obtenido a través de un potenciómetro instalado en el eje 
del volante, y fue medida con un giróscopo. El proceso 
de medición de estas variables se describe en la segunda 
parte de este trabajo [9].
Debido a que aún no se dispone de un instrumento para 
medir vy en forma directa y contrastarla con la estimada 
por el observador, como primera etapa de investigación 
solamente se muestran resultados preliminares de la 
aplicación del SMO a este cas .
Ensayo sobre asfalto seco
Se ha realizado un ensayo sobre un camino asfaltado a 
una velocidad longitudinal creciente (desde 4,5 m/s a 7 
m/s). Durante el trayecto se han realizado maniobras del 
tipo eslalon (Fig.5 a). 
Se puede observar de la Fig. 5b que la velocidad de 
guiño estimada sigue prácticamente a la medida para toda 
la maniobra. En las figuras 5c y  5d se muestran las 
estimaciones de vy y el deslizamiento lateral obtenidas 
con el SMO. A pesar que estas estimaciones no pueden 
ser valida as, se han btenido valores en el orden 
esperado y se ha probado la convergencia de la velocidad 
de guiño del SMO. Como trabajo a futuro se realizará la 
validación de estas estimaciones con las 
correspondientes mediciones.
Obtención de los C nominales
Para conocer los valores nominales de los coeficientes 
C sobre sf lt seco se r alizaron man obras e eslalon 
con ángulos de dirección pequeños (para que sea válido 
el mod o lineal) y se ntrastó la velocidad de guiño 
medida con la estimada obtenida con un modelo e 
bicicleta a lazo abierto, el cual fue alimen ado con lo  
valores experimentales de Vx y ángulo de dirección. Se 
ajustó el valor de los coeficientes para que los errores 
entre las velocidades de guiño medida y las reproducidas 
por el modelo sean mínimos. Luego de este proceso se 
obtuvo un valor de coeficiente delantero y trasero de 



































]  Obs. sliding
 Obs. lineal
 Modelo











































Fig. 4. Simulación 2: (a): Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo 
de desliza iento lateral
Simulación 3
En esta sim lación s  pretende analizar el 
comportamiento de los observadores a te na variación 
d  -15% de los coeficient s de rigidez (superficie de 
menor adherencia). Los perfil s d  velocidad y dir cción 
son los mismos que para l ensay  1. Po  cuesti s de
espacio no e muestran las gráficas, sino que solam nt
se reproducen los errores relativos de estimación en la
tabla 1, en donde se puede apreciar que ara ambos
observadores s  obtienen errores de estimación similares 
y aceptables. Para v riaciones e parámetros mayores a
50% (superficies de muy poca adherencia, tales como 
nieve) no se obtienen resultados aceptables de 
estimación, quedando como trabajo a futuro proponer un
observador que sea adaptivo a diferentes condiciones de 
suelo. 




e evy edesliz. lateral
. lineal 1  5 16 %
. SMO 1 0 % 4 % 11 %
. lineal 2 3 % 9 600 %
Obs. SMO 2 0 % 1 % 6 %
Obs. lineal 3 1% 9% 6%
Obs. SMO 3 0% 11% 7%
5. RESULTADOS XPERIMENTALES
En esta sección se presentan resultados obtenidos 
usando datos ex eri entales adquiridos previamente 
sobre un vehículo eléctrico, como entradas del 
observador SMO. La velocidad longitudinal fue 
calculada como el promedio de las velocidades angulares 
medidas en las ruedas traseras. El ángulo  dirección fue 
obtenido a través de un pot nciómetro instalado n el eje 
de  volante, y fue medida con un giróscopo. El proceso 
de medición de estas variables se describe en la segunda 
parte de este trabajo [9].
Debido a que aún no se dispone de un instrumento para 
medir vy en forma directa y contrastarla con la estimada 
por el observador, como primera etapa de investigación 
solamente se muestran resultados preliminares de la 
aplicación del SMO a e te caso.
Ensayo sobre asfalto seco
Se ha realizado un ensayo sobre un camino asfaltado a 
una velocidad longitudinal creciente (desde 4,5 m/s a 7 
m/s). Durante el trayecto se han realizado maniobras del 
tipo eslalon (Fig.5 a). 
Se puede observar de la Fig. 5b que la velocidad de 
guiño estimada sigue prácticamente a la medida para toda 
la maniobra. En las figuras 5c y  5d se muestran las 
estimaciones de vy y el deslizamiento lateral obtenidas 
con el SMO. A pesar que estas estimaciones no pueden 
ser v lidadas, se h n obtenido valores en l orden 
esperado y se ha probado la convergencia de la v locidad 
de guiño del SMO. Como trabajo a futu o se realizará la 
validación de estas e tim ciones con las 
correspondientes mediciones.
Obtención de los C nominales
Para conocer lo  valores nomin les de los coeficientes 
C sobre sfalto seco se realizaron maniobras de eslal n 
con áng los de dirección pequeños (para que se  válido 
el modelo lineal) y e contrastó la velocidad de guiño 
medid  con la estimada obteni a con un m elo de 
bicicleta a lazo bierto, el cual fue alimentado con los 
valores experimentales de Vx y ángulo de dirección. Se 
ajustó el valor de los coeficientes para que los errores 
entre las velocidades de guiño medida y las reproducidas 
por el modelo sean mínimos. Luego de este proceso se 
obtuvo un valor de coeficiente delantero y trasero de 
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Fig. 4. Simulación 2: (a): Vx, ; (b): ; (c): vy; (d): ángulo 
de deslizamiento lateral
Simulación 3
E  esta simulación s  pretende analizar el 
comportamiento d  los ob ervadores a te una variación 
de -15% d  los co fici ntes de rigid z (superficie de 
menor adherencia). Los erfiles de velocidad y dir cción
s n los mismo  que para l ensayo 1. Por uesti s de
esp io no se muestran las gráficas, sino que solam nt
se reproducen lo errores relativos de estimación en la
tabla 1, en donde se puede apreciar que ara ambos
observ dores se obtienen erro es de estimación similares 
y ac pt bles. Para v ri ciones e parámetr s mayores a 
50% (superficies de muy poca adherencia, tales como 
nieve) no se obtienen resultados aceptables de 
estimación, quedando como trabajo a futuro proponer un
observador que sea adaptivo a diferentes condiciones de 
suelo. 




e evy edesliz. lateral
Obs. lineal 1 0 % 5 % 16 %
Obs. SMO 1 0 % 4 % 11 %
Obs. lineal 2 3 % 9 % 600 %
Obs. SMO 2 0 % 1 % 6 %
Obs. lineal 3 1% 9% 6%
Obs. SMO 3 0% 11% 7%
5. RESULTADOS EXPERIMENTALES
E  est  sección se presentan result dos obtenidos 
usando datos experimentales adquiridos previamente 
sobr  un v hículo eléctrico, como entradas del 
obs rvador SMO. La velocidad longitudinal fue 
calculada como el pr me io de las velocidades angulares 
edidas en las ruedas traseras. El ángulo d  direcció  fue 
obtenido a través de un p tencióme ro instalado en el eje 
del volante, y fue medi a c  un giróscopo. El proceso 
de medición de estas variables se describe en la segunda 
art  de este trabajo [9].
Debido a que aún no se dispone de un instrumento para 
medir vy en forma directa y c ntrastarla con a estimada 
por el observador, como pri era tapa d  nvestigación 
solamente se mue tran e ultados preliminares de la 
aplicación del SMO a este caso.
Ensayo sobre asf lto seco
Se ha realizado un nsayo sobr  un c mino asfaltado a 
una velocidad longitudinal crec ente (d de 4,5 m/s a 7 
m/s). Durante l traye t  s  han realizado maniobras del 
tipo eslalon (Fig.5 a). 
Se puede observar de la Fig. 5b que la velocidad de 
guiño estimada sigue práctica ente a la medida para toda 
la maniobra. En las figuras 5c y  5d se muestran las 
estimaciones de vy y el deslizamiento lateral obtenidas 
con el SMO. A pesar que estas estimaciones no pueden 
ser validadas, se han obtenido valores en el rden 
esperado y se ha probado la onverge cia de la v l cidad 
de guiño del SMO. Como trabaj  a futuro se realizará la 
validación de estas stimaciones con las 
correspondientes mediciones.
Obtención de los C nominales
Para conocer los valores no n les de los coefi ent s 
C sobre sfalto seco se realizaron maniobr s de eslalon 
con ángulos de dirección pequeños (para que sea válido 
el modelo lineal) y se contrastó la velocidad d  guiño 
medida con la estimada obteni a con un modelo de 
bicicleta a lazo abierto, el cual fue alimentado con los 
valores experimentales de Vx y ángulo de dirección. Se 
ajustó el valor de los coeficientes para que los errores 
entre las velocidades de guiño medida y las reproducidas 
por el modelo sean mínimos. Luego de este proceso se 
obtuvo un valor de coeficiente delantero y trasero de 
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Figura 3.2: Simulación 2: (a) Velocidad longitudinal (vx) y ángulo de dirección δ; (b):
velocidad de guiño r ; (c): velocidad lateralvy; (d): ángulo de esliz iento lateral
delantero αf
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un giróscopo. El proceso de medición de estas variables se describe en el apéndice B.
Debido a que aún no se dispone de un instrumento para medir vy en forma directa y
contrastarla con la estimada por el observador, como primera etapa de investigación
solamente se muestran resultados preliminares de la aplicación del SMO a este caso.
Ensayo sobre asfalto seco
Se realizó un ensayo sobre un camino asfaltado a una velocidad longitudinal cre-
ciente (desde 4,5 m/s a 7 m/s). Durante el trayecto se realizaron maniobras del tipo
eslalon (Fig. 3.3(a)). Se puede observar de la Fig. 3.3(b) que la velocidad de guiño
estimada sigue prácticamente a la medida para toda la maniobra. En las figuras 3.3(c)
y 3.3(d) se muestran las estimaciones de vy y el deslizamiento lateral obtenidas con
el SMO. A pesar que estas estimaciones no pueden ser validadas, se han obtenido
valores en el orden esperado y se ha probado la convergencia de la velocidad de guiño
del SMO. Como trabajo a futuro se realizará la validación de estas estimaciones con
las correspondientes mediciones.
Obtención de los Cα nominales
Para conocer los valores nominales de los coeficientes Cα sobre asfalto seco se
realizaron maniobras de eslalon con ángulos de dirección pequeños (para que sea
válido el modelo lineal) y se contrastó la velocidad de guiño medida con la estimada
obtenida con un modelo de bicicleta a lazo abierto, el cual fue alimentado con los
valores experimentales de vx y ángulo de dirección. Se ajustó el valor de los coeficientes
para que los errores entre las velocidades de guiño medida y las reproducidas por
el modelo sean mı́nimos. Luego de este proceso se obtuvo un valor de coeficiente
delantero y trasero de 12000 N/rad. Este valor fue el utilizado como el valor nominal
en los observadores.
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12000 N/rad. Este valor fue el utilizado como el valor 





Fig. 5. Ensayo sobre asfalto seco: (a): Vx, ; (b): ; (c): 
vy; (d): ángulo deslizamiento lateral
6. CONCLUSIONES
Se presentó el diseño e implementación de un SMO
para la estimación de la dinámica lateral de un VE de 4 
ruedas. Se verificó en simulación la robustez de este  tipo 
de observador ante variación de parámetros y dinámicas 
no modeladas.
Se obtuvieron resultados de simulación que ratifican 
la ventaja de utilizar este tipo de observador respecto de 
un observador de Luenberger lineal.
El observador propuesto fue probado con datos 
experimentales obtenidos sobre un VE. Con estos datos 
se observó que el error de estimación de la velocidad de 
guiño converge a cero, y se obtuvieron valores en el 
orden esperado de vy y deslizamiento lateral, quedando 
como trabajo a futuro la validación de estas magnitudes 
a partir de la incorporación de un GPS diferencial y/o una 
cámara que mire al suelo. 
Como continuación de este trabajo se pretende 
mejorar el modelo usado en el observador con el objetivo 
de reducir aún más el error relativo de estimación en vy y
deslizamiento lateral. Se pretende que este observador 
sea adaptivo frente a las diferentes condiciones de suelo,
esto es identificar la superficie sobre la cual se desplaza 
el vehículo adecuando los coeficientes de rigidez para 
mejorar el desempeño en la estimación.
AGRADECIMIENTOS
Este trabajo fue financiado por la Universidad Nacional
de Río Cuarto, ANPCyT y CONICET.
REFERENCIAS
[1] H. Fujimoto, N. Takahashi, A. Tsumasaka, and T. 
Noguchi, "Motion control of electric vehicle based 
on cornering stiffness estimation with yaw-moment 
observer," in Advanced Motion Control, 2006. 9th 
IEEE International Workshop on, 2006, pp. 206-
211.
[2] N. Kanghyun, H. Fujimoto, and Y. Hori, "Lateral 
Stability Control of In-Wheel-Motor-Driven 
Electric Vehicles Based on Sideslip Angle 
Estimation Using Lateral Tire Force Sensors," 
Vehicular Technology, IEEE Transactions on, vol. 
61, pp. 1972-1985, 2012.
[3] G. A. Magallan, C. H. De Angelo, and G. O. Garcia, 
"Maximization of the Traction Forces in a 2WD 
Electric Vehicle," Vehicular Technology, IEEE 
Transactions on, vol. 60, pp. 369-380, 2011.
[4] G. Baffet, A. Charara, and J. Stephant, "Sideslip 
angle, lateral tire force and road friction estimation 
in simulations and experiments," in Computer 
Aided Control System Design, 2006 IEEE 
International Conference on Control Applications, 
2006 IEEE International Symposium on Intelligent 
Control, 2006 IEEE, 2006, pp. 903-908.
[5] A. Changsun, P. Huei, and H. E. Tseng, "Robust 
Estimation of Road Frictional Coefficient," Control 
Systems Technology, IEEE Transactions on, vol. 
21, pp. 1-13, 2013.
[6] R. Rajamani, Vehicle Dynamics and Control 
Springer, 2006.
[7] S. Hui and S. H. Zak, "Observer design for systems 
with unknown inputs," 2005.
[8] H. B. Pacejka and E. Bakker, "The Magic Formula 
Tyre Model," Vehicle System Dynamics, vol. 21, 
pp. 1-18, 1992/01/01 1992.
[9] D. A. Aligia, G. A. Magallán, C. H. D. Angelo, and 
N. Roqueiro, "Monitoreo de la dinámica lateral de 
un vehículo eléctrico: Parte II. Implementación de 
una unidad de medición inercial (IMU) con 
comunicación de bus CAN," Sometido a evaluación 
para RPIC 2013.


































]  Obs. sliding
 Medición








































XV Reunión de Trabajo en Procesamiento de la Información y Control, 16 al 20 de septiembre de 2013
12000 N/rad. Este valor fue el utilizado como el valor 
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6. CONCLUSIONES
Se presentó el diseño e implementación de un SMO
para la estimación de la dinámica lateral de un VE de 4 
ruedas. Se verificó en simulación la robustez de este  tipo 
de observador ante variación de parámetros y dinámicas 
no modeladas.
Se obtuvieron resultados de simulación que ratifican 
la ventaja de utilizar este tipo de observador respecto de 
un observador de Luenberger lineal.
El observador propuesto fue probado con datos 
experimentales obtenidos sobre un VE. Con estos datos 
se observó que el error de estimación de la velocidad de 
guiño converge a cero, y se obtuvieron valores en el 
orden esperado de vy y deslizamiento lateral, quedando 
como trabaj  a futuro la validación de estas magnitudes 
a partir de la incorporación de un GPS ifere cial y/o una 
cámara que mire al suelo. 
Como continuación de este trabajo se pretende 
mejorar el modelo usado en el observador con el objetivo 
de r ducir aún más el error relativo d  estimación en vy y
d slizamiento lat ral. Se pretende que este observador 
sea adaptivo frente a las diferentes condiciones de suelo,
esto es identificar la superficie sobre la cual se desplaza 
el vehícul  adecu do l s coeficient s de rigidez para 
mejorar el desempeño en la estimación.
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la ventaja de utilizar este tipo de observador respecto de 
un observador de Luenberger lineal.
El observador propuesto fue probado con datos 
experimentales obtenidos sobre un VE. Con estos datos 
se observó que el error de estimación de la velocidad de 
guiño converge a cero, y se obtuvieron valores en el 
orden esperado de vy y deslizamiento lateral, quedando 
como trabajo a futuro la validación de estas magnitudes 
a partir de la incorporación de un GPS diferencial y/o una 
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Figura 3.3: Resultados x rimentales: (a) V locidad longitudinal (vx) y á gulo de
dirección (δ); (b): velocidad de guiño (r) ; (c): velocidad l er l (v̂y); (d): ángul de
deslizamiento lateral delantero (α̂f )
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3.2.2. Estimación de la velocidad ’cinemática’ utilizando un
GPS de una antena
En esta subsección se presenta una alternativa a la estimación de vy basada en
modelos realizada en la subsección anterior y la que se realiza en siguientes seccio-
nes. Este método se conoce como método cinemático [35] y se basa en la fusión de
datos de diversos sensores. Tiene como ventaja en que el mismo es completamente
independiente de los modelos de fuerza del neumático y del modelo del veh́ıculo, pero
depende de las mediciones realizadas por un GPS, cuya señal puede no estar siempre
disponible por diversos factores.
El modelo utilizado se describe en la sección 2.48. En el mismo se pueden ver dos
estados: la velocidad lateral y un término abias que se utiliza para estimar la diferencia
que existe entre la medición de aceleración lateral provista por el acelerómetro y la
aceleración lateral real (offset del acelerómetro, componentes de la gravedad, etc).
Además se incluye un vector G que representa como ingresa la incertidumbre en el



















(ay − r vx) +G σq (3.6)
En este sistema son mediciones la velocidad longitudinal (vx), la aceleración lateral
(ay), la velocidad de guiño (r), la velocidad medida por el GPS (VGPS) y el ángulo
de heading (υ) medido por el GPS. La velocidad medida por el GPS corresponde al
módulo de la velocidad del veh́ıculo, y se considera que la misma se encuentra en el
plano (V = v2x + v
2
y). El ángulo de heading es en ángulo global del vector velocidad
V .
Utilizando estas mediciones es posible realizar una estimación del ángulo de des-
lizamiento lateral del veh́ıculo β como,





r es la integral de la velocidad de guiño en un intervalo de tiempo y ∆υGPS
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es la diferencia entre los ángulos de heading en el intervalo de tiempo que se realiza
la mencionada integral.
A partir de β̂GPS es posible calcular una velocidad lateral estimada, como se
muestra en (3.7). La incertidumbre de esta variable estimada es alta, ya que la misma
se calcula del ángulo β̂GPS, el cual fue a su vez estimando haciendo una integración
a lazo abierto de la velocidad de guiño.





Para obtener una mejor estimación de la velocidad lateral se propone estimarla
mediante un filtro de Kalman, en el cual el error de estimación se calcula como
evy = vyc − C x̂, donde C = [1 0].
Se utilizó la versión digital del filtro de Kalman. Para esto se discretizó el sistema
























y la salida del sistema es y = vy + σr, donde σr modela al ruido de medición.
Las ecuaciones del filtro de Kalman discreto son las siguientes, las cuales se eje-
cutan cada periodo de muestreo Ts = 0, 001s en el lazo principal del filtro,
La estimación previa de vy se calcula de la siguiente manera,
β(k) = υ − cos(intr)
vx(k) = vGPS cos(β(k))
u(k − 1) = ay(k)− vx(k) r(k)
y(k) = vGPS sin(β(k))
Donde intr es la integral discreta del ángulo de heading en el intervalo de la maniobra
considerada. Luego se realiza la predicción del estado y la varianza,
x(k|k−1)(k) = A x(k|k)(k − 1) +B u(k − 1)
P(k|k−1)(k) = A P(k|k)(k − 1) A′ +G σq G′
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Y por último se realiza la actualización del estado y la varianza,




v(k) = y(k)− C x(k|k−1)(k)
x(k|k)(k) = x(k|k−1) + W(k)v(k)
P(k|k) = (I −W(k) C) P(k|k−1) (I −W(k) C)′ + W(k) σrW(k)′
donde P es la matriz de covarianzas y W es la ganancia del filtro.
La integral de la velocidad de guiño r se calcula en forma discreta como sigue,
intr(k + 1) = intr(k) + r Ts
donde Ts es el tiempo de muestreo (0, 001s). La frecuencia de actualización del GPS
es de 0,2 s, la actualización del estado y la varianza solamente se realiza una medición
nueva del GPS. Caso contrario se ejecuta solamente la predicción del estado y de la
varianza, que equivale a integrar al sistema a lazo abierto.
A continuación se muestran los resultados de estimación obtenidos a partir de
una simulación en CarSim de un veh́ıculo realizando una maniobra tipo eslalon y una
velocidad longitudinal de 80 km/h. Tanto a la medición de aceleración lateral como
a la del ángulo de heading se le agregan ruido gauseano para simular una condición
real de medición.
En la Fig. 3.4(a) se muestra el resultado obtenido en la estimación de la velocidad
lateral, destacándose que las fuerzas laterales se encuentran en la region no lineal.
En [35] se propone asumir que el término abias estimado corresponde solamente
al efecto que produce la componente de la gravedad en la medición de aceleración
lateral producto de la inclinación del veh́ıculo en rolido (φ), es decir, considera que
abias = Gφ. A partir del valor de abias estimado, se calcula el ángulo de rolido y se
muestra en la Fig.3.4(b). Se puede apreciar una diferencia de fase entre el valor real
y su estimación, la cual según [35] se debe al modelo simplificado utilizado, y a la
consideración que la medición de la aceleración lateral solamente está afectada por la
componente de la gravedad.
En el estimador planteado se pudo verificar la estimación de la velocidad lateral
con respecto a la ’real’ provista por el simulador. Pero si la estimación se realizara
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sobre un veh́ıculo real la misma solamente se podŕıa verificar utilizando un costoso
medidor de velocidad lateral. Para los casos en los que no se cuenta con un medidor
que permita medir la variable estimada y se desea verificar una correcta estimación,
existen herramientas que se utilizan para verificar la consistencia del filtro de Kalman
[68], las cuales permiten conocer si existen error de estimación producto de dinámicas
no modeladas, y si fueron elegidos correctamente los valores de ruido de proceso y de
medición (σq = 0,8 y σr = 0,03).
Este estimador se verificó utilizando dos herramientas: la magnitud de la obser-
vación y la innovación cuadrática media. Ambas herramientas calculan una variable
a partir del error de estimación, y dos cotas. Si las incertidumbres σ fueron elegi-
das correctamente y no existen grandes dinámicas no modeladas, la variable quedará
acotada dentro de ambas cotas. Caso contrario se deben revisar los valores de ruido
elegidos o el modelo dinámico. Ambos indicadores se muestran en las figuras 3.4(c) y
3.4(d)
3.3. Observador no lineal de Luenberger
A lo largo de esta tesis se presentan distintas estrategias de estimación tal como
estimación paramétrica recursiva, no recursiva, filtro de Kalman, observadores sliding
y observadores no lineales de Luenberger. Este último se utiliza en varias de las
secciones siguientes de este caṕıtulo, por lo tanto el mismo se presenta a continuación.
El desarrollo parte de considerar un sistema no lineal afin al control expresado
como,
ẋ = f(x) + g(x)u
y = h(x)
es posible diseñar un observador del tipo Luenberger no lineal que permita estimar
los estados x [69]. El mismo se diferencia del observador lineal de Luenberger en el
agregado de un término de ajuste de las ganancias G(x̂) el cual es función de las
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Figura 3.4: (a) Velocidad lateral real y estimada; (b): Ángulos de rolido real y esti-
mados; (c): Magnitud de la innovación; (d): Promedio innovación cuadrática
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variables de estado. Su estructura es la siguiente:
˙̂x = f(x̂) + g(x̂)u+G(x̂)(y − h(x̂))
ŷ = h(x̂)
Para poder diseñar la matriz de ganancia que lleve el error de la estimación a cero
en un tiempo finito se debe encontrar una transformación no lineal de coordenadas
que permita separar el sistema en una parte lineal e invariante en el tiempo y otra no
lineal (ρ(z)). El sistema queda expresado en nuevas coordenadas (z) de la siguiente
manera:
ż = Az + ρ(z)
y = Cz (3.8)
Para este sistema en las nuevas coordenadas z se propone el siguiente observador:
˙̂z = Aẑ + ρ(ẑ) + L (y − Cẑ)
ŷ = Cẑ
donde L es una matriz con coeficientes constantes, que se diseña considerando que
el término que concentra las no linealidades (ρ(ẑ)) es nulo. La ecuación dinámica del
error (e = z − ẑ) queda como sigue:
ė = (A− LC) e+ (ρ(z)− ρ(ẑ))
Sea entonces z = Γ(x) la transformación de coordenadas que relaciona las variables
x y z. Si el término ρ(z) es Lipschitz y
∣∣∣∂Γ(x̂)∂x̂ ∣∣∣ 6= 0 en el rango de operación del sistema,
el error de estimación converge asintóticamente a cero con velocidad deseada [69]. Las
ganancias L se eligen entonces en función de los autovalores deseados para (A−LC).
La estructura del observador en coordenadas x queda como se muestra en (3.9).
Esta ecuación es la que se utiliza en la implementación del observador.





L (y − h(x̂)) (3.9)
La transformación que permite llevar al sistema a la forma (3.8) se puede elegir
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derivando sucesivamente la salida, de la siguiente manera,
z1 = y = h(x),























Siendo Γ(x̂) = [z1, ..., zn]
′ y en donde Lf h representa a la derivada de Lie de la
función escalar h con respecto a la función vectorial f .
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se conoce como la matriz de observabilidad no lineal del sistema.
La misma es una matriz que es función de los estados y debe ser invertible en todo
el rango de operación del sistema. Se le puede permitir no ser invertible en puntos
aislados, debiendo hacer alguna consideración numérica para poder salvar el cálculo
de la inversa que requiere (3.9).
3.4. Estimación de la condición de adherencia uti-
lizando un modelo longitudinal
En esta sección se proponen dos alternativas de observadores de la condición de
adherencia para un veh́ıculo eléctrico. Ambos observadores se utilizan en conjunto
con sistemas de control de tracción que se presentan en el siguiente caṕıtulo.
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Estos observadores fueron diseñados basados en los parámetros f́ısicos del prototi-
po de veh́ıculo eléctrico disponible en el laboratorio del GEA-UNRC ([41]). El mismo
cuenta con ruedas directrices delanteras y dos motores de tracción individuales en
las ruedas traseras, los cuales en este diseño se supone que pueden entregar su par
nominal a cualquier régimen de operación.
Dado que esta configuración permite controlar independientemente el par que se
aplica a cada rueda de tracción, para el diseño del observador se utiliza un modelo
dinámico simple que describe la dinámica rotacional individual de cada una de las
ruedas de tracción y su interacción con el suelo (ver sección 2.4).
Iwω̇j = Tj − (Fxrj + Fr)re (3.12)
Aqúı, Tj representa el par aplicado por el motor, Fxrj las fuerzas de tracción de cada
una de las ruedas traseras (j = l, r), ωj la velocidad angular de la rueda y Fr la
resistencia de rodadura. Iw es el momento de inercia de la rueda y re el radio efectivo
del neumático. El modelo de fuerza corresponde a (2.5) y se puede que esta expresión
depende del parámetro µS, el cual modela la condición de suelo. En esta sección µSj
representa la condición de suelo a cada lado del veh́ıculo (j = l, r). Para el planteo
del observador se consideran disponibles las mediciones que se detallan en el apéndice
?? . Las fuerzas normales se estiman como se realiza en [27], empleando para ello un
acelerómetro.
Se puede ver que las ecuaciones que describen la dinámica de la rueda (3.12) y su
interacción con el suelo (2.5) constituyen un sistema no lineal. El punto de operación
del sistema es muy variable dependiendo la velocidad del veh́ıculo, la aceleración
requerida por el conductor, la condición de suelo. Debido a esto no es viable aplicar
técnicas de estimación lineales y por lo que se propone estimar la condición de suelo
mediante un observador no lineal.
3.4.1. Observador para estimar la condición de suelo
El observador propuesto utiliza el modelo descripto en 3.12, considerando a la
condición de suelo (modelada por µSj) como un parámetro lentamente variante, el cual
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se pretende estimar. Aśı, utilizando el método presentado en la sección, el observador





+ g1(ω − ω̂)
˙̂µSj = g2(ω − ω̂)
(3.13)
La matriz de ganancia Gj(x̂) se calcula como el producto entre la inversa del













y la transformación que surge a partir de considerar a la velocidad angular de la rueda

































donde σ̂x es el deslizamiento calculado con las variables estimadas (el sub́ındice r
denota que se trata de las ruedas traseras y j = [l, r]).
En la Fig. 3.5 se muestra un diagrama del observador.
ˆ
rj rj


























 ,j l r
Figura 3.5: Diagrama en bloques del observador propuesto para cada rueda.
La condición de suelo estimada por este observador se utiliza en un sistema de
control de tracción que se presentará en la sección 4.2 para calcular la fuerza máxi-
ma que se puede transmitir al suelo, para una determinada adherencia del mismo,
evitando aśı el patinaje de las ruedas de tracción. En esa sección también se muestra
70 Caṕıtulo 3: Estimación de variables necesarias para el control de tracción
el desempeño del observador propuesto para distintas situaciones de conducción, en
conjunto con los resultados obtenidos con el control de tracción que utiliza al estima-
dor. Los parámetros del modelo corresponden a los del prototipo del GEA-UNRC.
Las ganancias del observador se eligen como l1 = 30 y l2 = 2000 para obtener la
velocidad de convergencia deseada.
3.4.2. Estimación de la fuerza máxima de tracción longitudi-
nal
El siguiente estimador es muy similar al presentado en la subsección anterior, pero
relajando la condición que asume conocidas (estimadas) a las fuerzas normales en las
ruedas de tracción. Este estimador no obtiene el valor de la condición de suelo, sino
directamente el valor de la fuerza máxima que se puede aplicar al suelo. El valor de
fuerza máxima lo utiliza directamente el control de tracción (sección 4.3) para limitar
el par de los motores de tracción.
Para esto, se considera el modelo de fuerzas longitudinales (2.5). En el mismo se
muestra que el modelo está definido para dos rangos de deslizamiento. En el intervalo
0 < σx < σm la fuerza longitudinal producida en el neumático es creciente con
el deslizamiento (σx) y representa a la región estable de operación del neumático.
En el intervalo σx >= σm la fuerza producida alcanza a su valor de saturación,
independientemente del valor de deslizamiento. Esto quiere decir que en esta región
el neumático no es capaz de producir más fuerza, aunque se incremente el torque
aplicado a la rueda.
ηj = µSjFzrj (3.15)
Aśı, se define como ηj la fuerza máxima que es capaz de transmitir un neumático
para una condición de suelo (µSj) y fuerza normal (Fzj) dadas, siendo esta la fuerza
modelada por (2.5) cuando σx >= σm (3.15). A diferencia del estimador anterior,
en el cual se estimaba µSj para cada rueda de tracción, en esta sección entonces se
estima ηj.
Al igual que en el caso anterior, el observador se basa en el modelo dinámico de
cada rueda tractora del veh́ıculo (2.15) y el modelo de fuerza (2.5), y se consideran
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disponibles las mediciones de velocidad angular en las cuatro ruedas y la velocidad
longitudinal se calcula del mismo modo.
Para evaluar el modelo de fuerza (2.5) se debeŕıan conocer los parámetros µS y Fz.
En el modelo (2.5) µS es una variable completamente desconocida ya que la misma
depende de la adherencia sobre la superficie sobre la cual circula el veh́ıculo. La fuerza
normal (Fz) se pueden calcular en cada rueda cuando el veh́ıculo está en reposo y sin
carga a partir de la masa y la posición del centro de masa del mismo. Pero la misma
vaŕıa cuando el veh́ıculo realiza maniobras debido a la transferencia de carga entre
ejes [27]. De (3.15) se puede ver que la variable que se desea estimar (η) corresponde
al producto entre µS y Fz. Se puede ver también desde el modelo de fuerza (2.5)
que estos dos parámetros mencionados aparecen como producto. Por lo tanto no es
necesario conocer individualmente a estos parámetros, sino solamente al producto de
ellos para evaluar al modelo de fuerza. Esto permite reescribir al modelo de fuerzas
en función de η , la variable que se desea estimar.
Fxrj =
{




3 ifσxrj < σm












˙̂ηj = g2(ωj(x)− ωj(x̂))
(3.17)
La matriz de ganancias Gj(x̂) se calcula como el producto entre la inversa del
jacobiano de Γj(x) y las ganancias constantes l considerando a la velocidad angular

































y σ̂x el deslizamiento calculado con (2.1) a partir de ω̂ .
ˆ
rj rj


























Figura 3.6: Diagrama en bloques del observador propuesto para cada rueda.
Cabe destacar que al igual que en la subsección anterior, se utilizan dos observa-
dores iguales, uno para cada rueda trasera del veh́ıculo (j = l, r). En la sección 4.3
del próximo caṕıtulo se muestra el desempeño de los observadores propuestos para
distintas situaciones de conducción, en conjunto con los resultados obtenidos con el
control de tracción que utilizan las variables estimadas.
3.5. Estimación de la velocidad lateral y de la con-
dición de suelo con observadores no lineales
Los observadores presentados en las dos secciones anteriores 3.4.1 y 3.4.2 estiman
la condición de suelo (CDS) y la fuerza máxima transferible al suelo respectivamente.
Ambos fueron diseñados con el mismo objetivo, siendo el segundo una mejora del
primero: para utilizarse en conjunto con sistemas de control de tracción (secciones 4.2
y 4.3) a fin de conocer la fuerza máxima que se puede transferir al suelo y conociendo
esta información limitar el par de los motores de tracción para evitar que las ruedas
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de tracción patinen. Ambos observadores utilizan un modelo longitudinal de fuerzas
(2.5), y un modelo de una rueda de veh́ıculo (2.15).
Si se producen aceleraciones en curvas, se mostró en (2.7) que el modelo de fuerzas
cambia significativamente con respecto al que sólo considera aceleraciones longitudi-
nales (sin deslizamiento lateral), por este motivo los observadores diseñados a partir
de considerar solamente un modelo longitudinal de fuerzas y de veh́ıculo funcionan
correctamente solamente en trayectorias rectas, en las cuales el deslizamiento lateral
es nulo.
En situaciones reales se desea que el control de tracción pueda funcionar tanto
en trayectorias rectas como en curvas. Esto motiva a desarrollar un observador de la
condición de suelo que funcione correctamente tanto en ambas condiciones. En esta
sección se proponen observadores de condición de suelo cuyo principio de diseño es
similar a los propuestos anteriormente, pero se reemplaza al modelo de fuerzas lon-
gitudinal (2.5) por el longitudinal /lateral de fuerzas (2.7) presentado en el caṕıtulo
anterior. Este modelo de fuerzas (2.7) es función de los ángulos de deslizamiento la-
teral en los neumáticos, que a su vez son función de la velocidad lateral, la cual, tal
como se mencionó anteriormente, no resulta sencilla ni económica de medir. Por este
motivo, para utilizar el modelo longitudinal / lateral, además de estimar la condición
de suelo, se deberá estimar la velocidad lateral. Los observadores de velocidad lateral
que se proponen en esta sección deben funcionar correctamente en situaciones cerca-
nas a la saturación de fuerzas y deben considerar neumáticos sobre los cuales existe
deslizamiento longitudinal. Por lo tanto, el observador de velocidad lateral presen-
tando en la sección 3.2 no se podŕıa utilizar y resulta necesario proponer un nuevo
observador de la velocidad lateral.
En la bibliograf́ıa se encuentran distintas estrategias de estimación . En [31] se
proponen distintas estrategias de estimación de los ángulos de deslizamiento lateral,
considerando un modelo combinado lateral/ longitudinal. Se encuentran algunos tra-
bajos de estimación simultánea de la condición de suelo y de la velocidad lateral. En
[26] las fuerzas laterales, el deslizamiento lateral y el coeficiente de rozamiento se es-
tima mediante un observador adaptativo, considerando la existencia de deslizamiento
longitudinal. Por su parte, en [27] se plantea un estimador random-walk Kalman fil-
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ter de fuerzas laterales/longitudinales, con aplicaciones a controles de estabilidad. En
[28] se utiliza un modelo brush longitudinal/lateral para la estimación del coeficiente
de rozamiento mediante un filtro de Kalman, asumiendo a la velocidad lateral como
conocida.
En esta sección, se proponen estrategias de estimación de la condición de suelo
a cada lado del veh́ıculo y la velocidad lateral mediante observadores no lineales,
diseñados a partir de un modelo no lineal de las fuerzas laterales y longitudinales.
3.5.1. Modelo considerado
Para abordar este problema, inicialmente se intentó realizar el diseño de observa-
dores con la idea presentada en las secciones anteriores, esto es utilizar dos observa-
dores de la condición de suelo, una para cada rueda de tracción. La dificultad en la
utilización de observadores individuales por cada rueda de tracción surgió a partir de
la consideración del modelo longitudinal / lateral de fuerzas, ya que la expresión de
la fuerza longitudinal (2.7) ahora es función de la velocidad lateral, la cual también
se debe estimar. Para estimar la velocidad lateral se necesita a su vez un modelo
del veh́ıculo que contemple la dinámica lateral, y no es posible estimarla utilizando
solamente el modelo de una rueda.
El modelo considerado en esta sección para el planteo de los observadores es una
combinación del modelo lateral 2.17, un modelo de una rueda (2.15) para cada rue-
da de tracción, y un modelo de fuerzas longitudinal /lateral (2.7).Al igual que en
las secciones anteriores, los parámetros µSl y µSr se consideran lentamente varian-
tes. Entonces, las ecuaciones ecuaciones diferenciales utilizadas en los observadores
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Se define al vector de estados x = [vy, r, ωl, ωr, µl, µr].
Aqúı, las fuerzas laterales se calculan como,
F̂yf = Fyfl(α̂fl, µ̂Sl, F̂zfl) + Fyfr(α̂fr, µ̂Sr, F̂zfr) (3.20)
F̂yr = Fyrl(α̂rl, µ̂Sl, F̂zrl) + Fyrr(α̂rr, µ̂Sr, F̂zrr) (3.21)
Las salidas disponibles en este modelo son cuatro. Se corresponde con las variables
que pueden ser medidas sobre un veh́ıculo con sensores de bajo costo (??), tres de los








ay r ωrl ωrr
]
(3.22)
3.5.2. Caso 1: un observador de orden completo
Utilizando el modelo presentado en la subsección anterior (3.19) es posible plan-
tear un observador no lineal de Luenberger (sección 3.3). Considerando que se desean
estimar 6 estados y que se dispone de cuatro mediciones (3.22), distintas transforma-
ciones se podŕıan plantear para el observador. A continuación se muestran algunas




























































































Para que una transformación se pueda utilizar en el observador se debe verificar
que la matriz ∂Γ(x)
∂x
sea invertible para cada valor de los estados. Esta cuenta es alge-
braicamente compleja de realizar, ya que se debe demostrar que la matriz mencionada
es invertible para todos los valores que pueden tener los seis estados del sistema para
todo tiempo. Utilizando la función rank de Matlab es posible detectar si la matriz
deja de ser invertible para todo tiempo. Con esto se obtiene que las transformaciones
Γ1 y Γ2 son de rango completo (6), y Γ3 es de rango 5. Esto se debe a que la trans-
formación 3 se eligió de tal forma que no utilice información de la velocidad angular
de la rueda izquierda (no se utiliza h3 en el cálculo de Γ3).
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Por lo tanto solamente las transformaciones Γ1 y Γ2 se podŕıan utilizar en principio
para plantear un observador no lineal de Luenberger. Resta verificar si ∂Γ(x̂)
∂x̂
es sea
invertible para alguna combinación de valores que puedan tomar los estados.
A continuación se analizan algunos casos:
Análisis para Γ1
Se puede mostrar que si no existe deslizamiento longitudinal en alguna de las
ruedas de tracción (evaluando ωrl = vx/rd ó ωrr = vx/rd en la expresión 3.23) el
rango de la matriz ( ∂Γ1(x̂)
∂x̂
) es cinco, por lo tanto el observador dejaŕıa de funcionar.
Si el deslizamiento es nulo en ambas ruedas (veh́ıculo sin acelerar ni frenar) el rango
de esta matriz es 4.
Si las variables relativas a la dinámica lateral son nulas (vy = 0 y r = 0), lo
que sucede cuando un veh́ıculo viajando en ĺınea recta, el rango de la matriz continúa
siendo seis, por lo tanto el observador funcionaŕıa correctamente en trayectorias rectas
en las que exista deslizamiento longitudinal.
Análisis para Γ2
Se puede mostrar que si no existe deslizamiento longitudinal en ambas ruedas de
tracción (evaluando ωl = ωr = vx/rd en la expresión 3.24) el rango de la matriz (
∂Γ2(x̂)
∂x̂
) es seis. Esto quiere decir que un observador que utiliza Γ2 podŕıa funcionar
correctamente ante deslizamiento longitudinal nulo. Además, para esta transforma-
ción si las variables relativas a la dinámica lateral son nulas (vy = 0 y r = 0) el rango
de la matriz continúa siendo 6. Por este motivo se concluye que es más conveniente
utilizar Γ2 para el planteo del observador, ya que permite que continúe funcionando
tanto en situaciones de deslizamiento longitudinal o lateral nulos.
A continuación se expresa el jacobiano de Γ2, necesario para el planteo del obser-
vador,
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Las expresiones de cada una de las derivadas se calcularon en forma anaĺıtica
utilizando Matlab. Considerando la complejidad de cada una de las componentes de
la matriz, las mismas quedan expresadas en forma simbólica ya que son demasiado
extensas para mostrar en este documento.
En esta subsección se presentó un observador que estima la velocidad lateral y la
condición de suelo a cada lado del veh́ıculo utilizando un observador basado en un
modelo de seis estados. Si el observador se quiere programar en un microcontrolador
para implementarlo sobre un veh́ıculo, se debe discretizar la ecuación (3.9). La mayor
complejidad en el cálculo de la misma radica en el cálculo de la inversa de la matriz
( ∂Γ2(x̂)
∂x̂
) (cuyas dimensiones son 6 x 6). Para resolverlo existen dos alternativas: 1)
calcular (∂Γ2(x̂)
∂x̂
en forma anaĺıtica, evaluarla en tiempo real, y calcular la inversa
numérica en tiempo real. 2) Calcular la inversa de ∂Γ2(x̂)
∂x̂
en forma anaĺıtica y evaluarla
en tiempo real. Cualquiera de las dos alternativas requiere una capacidad de cálculo
considerable, ya que las expresiones anaĺıticas de las componentes de la matriz son
complejas.
En las próximas dos subsecciones se proponen dos esquemas de observadores de
la velocidad lateral y de la condición de suelo de menor orden, con el objetivo de
simplificar la complejidad del cálculo de la inversa de ∂Γ2(x̂)
∂x̂
.
3.5.3. Caso 2: tres observadores de orden completo
En esta subsección la estimación de la condición a cada lado del veh́ıculo se realiza
mediante dos observadores no lineales utilizando el modelo de una rueda (tal como




















Figura 3.7: Conexión entre los observadores
se realizó en los observadores de CDS longitudinales presentados anteriormente, pero
considerando la velocidad lateral en el modelo de fuerzas longitudinal). La estimación
de la velocidad lateral se realiza con otro observador utilizando el modelo en el plano.
En la Fig 3.7 se muestra un esquema de estos. Las variables que utiliza cada observador
para calcular el error de estimación: los observadores de condición de suelo emplean
a la velocidad angular de cada rueda (ωj); y el de velocidad lateral usa la aceleración
lateral (ay) y la velocidad de guiño (r).
Se puede observar en el esquema que los observadores de condición de suelo utilizan
información de la velocidad lateral estimada, y su vez el observador de velocidad
lateral utiliza como entradas a las condiciones de suelo estimadas a cada lado del
veh́ıculo. Esto es posible hacerlo debido a que la dinámica de la rueda, en la que se
basan los observadores de condición de suelo, es más rápida que la dinámica lateral
del veh́ıculo. Asimismo, para que este esquema pueda funcionar en forma práctica
la dinámica de los observadores de condición de suelo se debe diseñar también más
rápida que los de velocidad lateral.
Esta consideración permite plantear tres observadores que se pueden diseñar de
modo independiente: dos observadores de condición de suelo (dos estados cada uno)
y un observador de velocidad lateral, de dos estados también. Esto, a su vez, permite
que las inversas de las matrices que se deben calcular no superen el orden 2.
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Estimación de la condición de suelo (µSl y µSr)
Se diseñan dos observadores iguales, los cuales son encargados de estimar las condi-
ciones de suelo a cada lado del veh́ıculo. Los mismos se basan en la ecuación dinámica
rotacional de la rueda (2.4), asumiendo conocidos el par aplicado por el motor, la ve-
locidad longitudinal, la fuerza normal y el ángulo de deslizamiento lateral, calculado
con la velocidad lateral estimada. El par aplicado por cada motor se obtienen a partir
del control de los motores de tracción, mientras que la velocidad longitudinal se ob-
tiene del promedio de las velocidades medidas en las ruedas delanteras. Por su parte,
la fuerza normal se un parámetro conocido [27,70].
El observador propuesto reproduce la dinámica de la rueda, considerando nueva-
mente a la condición de suelo a cada lado del veh́ıculo como un parámetros lentamen-
te variantes (µ̇Sj = 0), los cuales se pretenden estimar. Se emplea como corrección
del error de estimación a la velocidad de cada rueda. Aśı, los observadores resultan
(j = l, r),
˙̂ωrj =
Trj − (Fxrj(x̂) + FRrj)Rd
Iw
+ g1j(x̂)(ωrj − ω̂rj)
˙̂µSj = g2j(x̂)(ωrj − ω̂rj) (3.26)
donde x̂ denota al valor estimado de x. Se debe destacar que la fuerza longitudinal Fxrj
es función del ángulo de deslizamiento lateral, debido al modelo de fuerzas considerado
(2.7). Por lo tanto para evaluar la expresión Fxrj es necesario conocer la velocidad
lateral, la cual es estimada por el observador que se presenta a continuación.
La matrices de ganancias Gj(x̂) (una por cada observador) se calculan como el
producto entre la inversa del jacobiano de la matriz Γj(x̂), y una matriz de ganancias
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Figura 3.8: Observador µSj
es la matriz de transformación que surge de llevar el sistema no lineal a un sistema
con una parte lineal e invariante y otra no lineal, como se muestra en (3.11), x̂ =
[ω̂rj µ̂Sj]
T , y f(x̂) es el sistema dinámico (3.26).
Estimación de la velocidad lateral
Para el diseño de este observador, se asumen conocidas las condiciones de suelo
a cada lado del veh́ıculo, estimadas por los dos observadores anteriores. El diseño se
basa en las dos ecuaciones que modelan el comportamiento lateral del veh́ıculo (2.5),
usando como término de corrección el error de estimación de la velocidad de guiño




− vxr + g11(ay − ây) + g12(r − r̂)
ˆ̇r =
Fyf lf − Fyrlr
Iz
+ g21(ay − ây) + g22(r − r̂) (3.27)
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Las ganancias constantes (l11, l12, l21, l22) se calculan de manera de obtener la velo-
cidad de convergencia deseada. Tal como se explicó en la sección anterior, la matriz
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Figura 3.9: Observador de vy
de transformación de un sistema con más de una salida se puede calcular de distintas
maneras. En este caso se definió la misma utilizando las dos salidas disponibles, como
se muestra en (3.28).
3.5.4. Caso 3: tres observadores de orden reducido
Con el objetivo de reducir aún más la cantidad de cálculos que se deben realizar
para resolver el problema planteado, en esta sección se proponen tres observadores
no lineales de Luenberger de orden reducido, los cuales estiman las mismas variables
(µl, µr, vy) utilizando el mismo modelo dinámico que en la sección anterior. Las tres
variables estimadas se utilizarán para el planteo de un control de tracción en la sección
4.4 del próximo caṕıtulo.
Los observadores de orden reducido propuestos para estimar la velocidad lateral





F̂yf cos (δ) + F̂yr
)
− vxr + Lvy(ay − ây) (3.29)
˙̂µSl = Lµl(ω̇rl − ˙̂ωrl) (3.30)
˙̂µSr = Lµr(ω̇rr − ˙̂ωrr) (3.31)
donde Lvy , Lµl and Lµr son ganancias no lineales dependientes de los estados, y F̂yf
y F̂yr son las fuerzas laterales calculadas a partir de las variables estimadas con el
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modelo (3.19).
Además, ay es la aceleración lateral
ây = ˙̂vy + vxr, (3.32)





Trj − (F̂xrj + F̂Rrj)Re
)
(3.33)
con F̂xrj y F̂Rrj, las fuerzas longitudinales y resistencia de rodadura respectivamente,
calculadas usando las variables estimadas (j = l, r).
Diseño de un observador de la velocidad lateral
A diferencia de los observadores anteriores, el observador propuesto es de orden
reducido y de esta forma se utiliza una sola ecuación diferencial. Esto permite una
implementación más sencilla ya que no se deben realizar operaciones entre matrices
o inversiones de matriz, como en el caso de los observadores propuestos en las sub-
secciones anteriores o comparado con otras propuestas que utilizan filtro extendido
de Kalman. Para el diseño de este observador, se supone primero que se conocen las
condiciones de suelo (µSj), ya que son estimadas por los observadores que se presentan
en la siguiente subsección. Esta condición se relajó luego, cuando se realiza el análisis
de convergencia de los observadores combinados.
El diseño se basa en la ecuación de velocidad lateral (3.29), considerando la si-
guiente transformación en la variable ν,
ν = Ψv(vy, µSj) = ay =
1
m
(Fyf cos (δ) + Fyr) (3.34)
el sistema en las nuevas coordenadas se expresa como,
ν̇ = Aν + ρ(ν, µSj)
yv = ν (3.35)
donde
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Luego, el observador (3.29) en las nuevas coordenadas está dado por,
˙̂ν = Aν̂ + ρ(ν̂, µ̂Sj) + g(yv − ŷv)
ŷv = ν̂ (3.36)
donde g es una ganancia constante que se selecciona para obtener el tiempo de
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Cabe destacar que la dimensión de la expresión
∂Ψv(vy ,µSj)
∂vy
es 1, por lo tanto la inversa
no es una operación matricial (tal como ocurŕıa en los observadores anteriores).
Diseño de los observadores de la condición de suelo
Estos observadores, uno para cada lado del veh́ıculo (j = l, r), estiman la condición
de suelo para cada rueda trasera, considerando la dinámica de la rueda y asumiendo
que la condición de suelo es un parámetro lentamente variante,
µ̇Sj = 0, (3.38)
En la subsección anterior los observadores de estimación de la condición de suelo
utilizaban como medición a la velocidad angular de las ruedas de tracción. En este
observador de orden reducido la velocidad angular no es un estado, por lo tanto no
se puede utilizar como salida, sino que se emplea su derivada.
Considerando esto, a partir de las salidas ω̇rj se introduce la siguiente transfor-
mación para diseñar la ganancia no lineal,
ζj = Ψµj(µSj) = ω̇rj =
1
Iw
(Trj − (Fxrj + FRrj)Re) . (3.39)




µ̇Sj = 0. (3.40)
86 Caṕıtulo 3: Estimación de variables necesarias para el control de tracción
Luego, el observador de la condición de suelo propuesto en coordenadas ζ se diseña












donde ε es lo suficientemente pequeño para hacer a las dinámicas de este observador
más rápida que la dinámica del observador de velocidad lateral [71].
Luego, en las coordenadas originales, el observador propuesto resulta












Aqúı también la expresión
∂Ψµj(µSj)
∂µSj
es un escalar, lo que evita el cálculo de la
inversa de una matriz.
Aspectos de implementación
Como se puede observar en (3.42), los observadores de condición de suelo pro-
puestos necesitan la derivada de la medición de la velocidad angular en el término
de corrección. Un cálculo de esta derivada produciŕıa una estimación ruidosa, por lo
tanto se utiliza el siguiente cambio de variables,
χ̇j = ˙̂µSj − Lµj ω̇rj (3.44)
Luego el observador se implementa en nuevas variables,




Trj − (F̂xrj + F̂Rrj)Re
)
, (3.45)
y la condición de suelo se estima como sigue,
µ̂Sj = χj + Lµjωrj (3.46)
Aqúı, el par del motor se obtiene del controlador del motor, mientras que las fuerzas
longitudinales se calculan a partir de las mediciones de las velocidades angulares de las
ruedas, la condición de suelo estimada, y la velocidad longitudinal, la cual es obtenida
como el promedio de las velocidades angulares de las ruedas que no traccionan.
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Calidad de la condicion de suelo estimada
Un problema conocido en la bibliograf́ıa es la correcta estimación de la condición
de suelo µS para pequeños valores de deslizamiento [19]. Esto se debe a que para
valores pequeños de deslizamiento las fuerzas longitudinales se comportan como una
funcion lineal del deslizamiento y son prácticamente independientes de µS. La pro-
puesta actual no escapa a esta problematica: ante valores pequeños de deslizamiento,
y ante pequeñas variaciones entre el modelo real de veh́ıculo y el utilizado para el
planteo del observador, la estimación de µS no es correcta. Este error de estimación
no representa un problema en el presente planteo, ya que para pequeños valores de
deslizamiento longitudinal no es necesario que actúe la limitación del par de tracción
para el cual se diseñó este observador. Aún aśı, resulta conveniente evaluar la calidad
de la variable estimada, con el objetivo de saber si se puede utilizar para en el control
de tracción o se debe descartar. Tal como se explicará en el caṕıtulo de control de
tracción, un valor de µS sub estimado podŕıa hacer que el control de tracción limite
a las fuerzas de tracción a un valor menor que las que el suelo puede admitir, y que
el veh́ıculo no pueda desarrollar su aceleración máxima.
En [18] se realiza un análisis de la región de convergencia del observador de µS y
se propone utilizar esta información para proveer información sobre la calidad de los
valores estimados con propósitos de control. El problema es que la región de atracción
es función de las variables estimadas. Por este motivo, en este trabajo se propone un
método de verificación de la calidad de la variable estimada independientemente del
valor de la misma, el cual se describe a continuación.
El mismo consiste en el análisis del término no lineal de realimentación del obser-
vador. Se puede ver que este término coincide con la derivada de la fuerza longitudinal






















Esta derivada mide, para un valor determinado de σx y σy, que tan dependiente es la
fuerza longitudinal del parámetro µ. Cuanto este valor es pequeño, quiere decir que
la fuerza longitudinal actual está en la zona lineal, por lo tanto no se debe considerar
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el valor de µS ni calcular las saturaciones. En cambio, si el valor de esta derivada es
elevado, quiere decir que las mismas son considerablemente dependientes de µS y se
puede asumir que la estimación de este parámetro será correcta, debiendo actuar los
saturadores de par.
A continuación se muestra que la función (3.47) en el intervalo 0 < σx < σm
es siempre negativa y que tiene un mı́nimo (absoluto) en este intervalo. Además,
la coordenada Y de ese mı́nimo es independiente del valor de µS, esto quiere decir
que (3.47) se puede calcular correctamente independientemente de la calidad de la
variable estimada µS.
independientemente de la condición de suelo por la cual circule el veh́ıculo, el valor
mı́nimo
A continuación se analiza la función
∂F̂xrj
∂µ̂Sj
, a partir de la expresión obtenida en











A este valor se lo define como κj. Se puede ver en la expresión (3.48) que el término
(2Cσ − 9FzrjµSj) será siempre negativo, ya que σ <= σm y σm = 3µSjFzrj/C, por
lo tanto la función dependerá solamente del signo del deslizamiento longitudinal σx.




se determina que esta función tiene un único mı́nimo en el intervalo 0 <= σx <= σm,







Dado que la función κ(σx) es siempre positiva, este punto corresponde a un máximo
absoluto de esta función. Se interpreta como el punto en el cual la fuerza longitudinal
es más dependiente de µS y se puede demostrar que este punto corresponde con la
saturación de las fuerzas, entonces µ̂Sj será estimada correctamente.
Reemplazando (3.49) en la expresión (3.48) se obtiene el mı́nimo de la función (o
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Se puede ver que este valor (3.50) es independiente de µSj. Esto quiere decir que
independientemente del valor de µSj que el observador esté estimando (correcto o
incorrecto), el mı́nimo de la funcion siempre se podrá a partir de Fz, Re y ξ.
Para determinar la confiabilidad de la variable estimada, se propone comparar el









El mismo se utiliza para determinar que las fuerzas longitudinales son lo suficiente-
mente dependiente de µS como para asumir que los observadores están estimando
este parámetro correctamente y activar aśı el control de traccion. Luego, el control
de tracción se activara solamente cuando (|κj| > |thj|).
Se pueden identificar distintas regiones de operación para los observadores pro-
puestos, las cuales se muestran en la tabla 3.1. En la misma se analizan las distintas
combinaciones de deslizamiento que pueden ocurrir (longitudinal en cada rueda, y
lateral). Se asume que el deslizamiento lateral en las ruedas traseras izquierda y de-
recha es igual. En la tabla ’bajo’ indica que las fuerzas están en la zona lineal y ’alto’
que las mismas están fuera de la región lineal.
Tal como se explicó previamente, una correcta estimación de µ̂Sj se obtiene cuando
las fuerzas están lejos de la región lineal. Por lo tanto, en los casos 〈1〉 a 〈3〉 la
estimación de µ̂Sj no es confiable, pero tampoco es necesario el control de tracción.
Los casos 〈4〉 a 〈7〉 no son situaciones habituales de conducción, pero pueden
ocurrir cuando la condición de suelo cambia a un lado del veh́ıculo. En estos casos, µ̂Sj
estima correctamente sólo la condición de suelo que corresponde con el deslizamiento
alto, mientras que el control de tracción se necesita también sólo para esta rueda.
En los casos 〈8〉 y 〈9〉, el deslizamiento longitudinal es alto en ambos lados, enton-
ces µ̂Sj se estima correctamente para ambas ruedas. Esta situación requiere control
de tracción activado en ambas ruedas para evitar que las mismas patinen.
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Tabla 3.1: Regiones de trabajo de los observadores
Caso σxrl σxrr σyr ¿Se necesita CDT? ?‘µ̂Sj converge? ?‘v̂yconverge?
1 0 0 0 no no no importa
2 bajo bajo bajo no no si
3 bajo bajo alto no no si
4 bajo alto bajo rueda derecha rueda derecha si
5 bajo alto alto rueda derecha rueda derecha si
6 alto bajo bajo rueda izquierda sólo izquierda si
7 alto bajo alto rueda izquierda sólo izquierda si
8 alto alto bajo ambas ruedas ambas si
9 alto alto alto ambas ruedas ambas si
10 sat sat 0 ambas ruedas ambas -
11 0 0 sat no no no
A diferencia de los observadores de µSj, la estimación de v̂y converge tanto en la
región lineal de las fuerzas como fuerza de ella. En los casos que 〈2〉, 〈4〉, 〈6〉 and
〈8〉, la velocidad lateral puede estimarse correctamente, ya que las fuerzas laterales se
encuentran dentro de la región lineal y no son dependientes de la estimación de µ̂Sj.
Para los casos 〈3〉, 〈5〉 and 〈7〉, el desempeño del observador de la velocidad lateral
puede ser significativamente afectado por µ̂Sj el cual no se estima correctamente,
produciendo que el error de estimación no converga a cero, pero si a un pequeño
valor.
En los casos 〈8〉 y 〈9〉 µSj se estima correctamente y lo mismo ocurre con v̂y.
En 〈10〉 la fuerza longitudinal se satura (las ruedas patinan) y la velocidad lateral
es cero. En estos casos la estimación de ambos µ̂Sj es correcta. El control de tracción
debeŕıa evitar alcanzar esta situación.
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Finalmente, 〈11〉 representa un caso en el cual el veh́ıculo está deslizando lateral-
mente sin control con deslizamiento longitudinal nulo, mientras las fuerzas laterales
están saturadas. En esta situación µSj y la velocidad lateral no son observables. A
pesar de esto, el control de tracción no podŕıa tomar ninguna acción para corregir
esta situación, ya que no queda fuerza longitudinal disponible en los neumáticos de
tracción.
Análisis de estabilidad de los observadores propuestos
Considerando la dinámica lateral dada por (3.35) y el observador (3.29), con el
error de estimación definido como,
eν = ν − ν̂, (3.51)








Por su parte, como la derivada de la condición de suelo es desconocida, se asume que
el sistema se puede representar como sigue,
ζ̇j = fj(t), (3.53)
con j = l, r. Además, debido a la definición de ζj y las constantes f́ısicas, se sabe que
fj(t) son acotadas.
Luego, la dinámica del error de estimación se puede expresar como sigue,
ėν = Aeν + ∆ρ(eν , eζ)− geν (3.54)




con ∆ρ(eν , eζ) = ρ(ν, µSl, µSr)−ρ(ν̂, µ̂Sl, µ̂Sr) y f = [fl fr]T . También, se puede asumir
que f está acotado por un valor constante, i.e. ‖f‖ ≤ φ.
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Se puede ver también en la dinámica del error (3.55) que no depende del error de
estimación de la velocidad lateral, pudiéndose entonces analizar la misma sin consi-
derar este error.
Considerando ahora una función candidata de Lyapunov V1(eζ) = e
T
ζ P1eζ , para




eTζ P1eζ + f
TP1eζ + e
T
ζ P1f . (3.56)









‖eζ‖2 + 2φ ‖eζ‖ . (3.58)
Entonces, se puede demostrar que el error de estimación puede acotarse por, [72],






Como se puede ver, el error de estimación de ζj muestra una convergencia asintótica
a un valor final acotado por εφ. Aśı, el valor del error final será más pequeño cuando
menor sea el valor de ε.
La convergencia del observador de velocidad lateral se puede analizar proponiendo
una candidata a función de Lyapunov V2(eν) = e
2
ν , con la dinámica del error dada
por (3.54). En este caso,
V̇2 = 2(A− g)e2ν + 2eν(∆ρ(eν , eζ)) (3.60)
Se puede asumir que ∆ρ(eν , eζ) está acotado por |∆ρ(eν , eζ)| ≤ η1 |eν |+ η2 ‖eζ‖, con
η1 y η2 constantes positivas.
Luego,
V̇2 ≤ 2(A− g)e2ν + 2η1e2ν + 2η2 |eν | ‖eζ‖ (3.61)
Como se muestra en (??), ‖eζ‖ está acotado, entonces se puede asumir una cota
conservativa como ‖eζ‖ ≤ Γ, aśı que,
V̇2 ≤ 2(A− g)e2ν + 2η1e2ν + 2η2Γ |eν | . (3.62)
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y se puede mostrar que,




con σ = −(A − g) − η1. Luego, el observador presenta convergencia asintótica del
error de estimación a una cota final dada por η2Γ
σ
. Este valor depende del error de
estimación de eζ y también de la ganancia del observador g. Además, σ se puede
elegir positiva seleccionando un valor apropiado de ganancia g.
3.6. Estimación del parámetro C del modelo de
fuerzas de brush
Los estimadores de condición de suelo y de velocidad lateral presentados en las
secciones anteriores que utilizan los modelos de fuerzas 2.5 o 2.7 asumen conocido
el parámetro C, el cual depende de parámetros constructivos del neumático. Este
parámetro podŕıa variar lentamente en el tiempo para un neumático dado (durante
el envejecimiento del mismo), en un determinado automóvil, o puede variar conside-
rablemente si se cambia el neumático por otro de otra medida y/o marca.
Los estimadores de condición de suelo propuestos son robustos ante variaciones
de C en la región de elevado deslizamiento, ya que como se explicó anteriormente
en esa región la fuerza es considerablemente dependiente del parámetro µS y poco
dependiente de C. De todas formas es de interés conocer el valor correcto de C para
mejorar la estimación de la condición de suelo y para evaluar correctamente a las
ecuaciones de limitación de par de los controles de tracción que se proponen en el
siguiente caṕıtulo. Por ese motivo en esta sección se propone un estimador recursivo
del mismo, el cual fue diseñado para utilizar en conjunto con los observadores de
condición de suelo y velocidad lateral propuestos en la subsección anterior.
El estimador propuesto se activa solamente cuando la dinámica lateral es nula
(r = 0 y v̂y = 0), y cuando las fuerzas de tracción se encuentran en la región lineal.
Para identificar esta situación se utiliza una idea similar a la presentada en la subsec-
ción 3.5.4. Alĺı se asumı́a que se considera una correcta estimación de los parámetros
94 Caṕıtulo 3: Estimación de variables necesarias para el control de tracción
µSj cuando (|κj| > |thj|), ya que cuando se cumple esta condición se asume que las
fuerzas longitudinales son lo suficientemente dependientes de µSj como para que es-
te parámetro sea correctamente estimado. Por el contrario, en esta sección se desea
conocer cuando las fuerzas longitudinales se encuentran en la región lineal, es decir,
cuando las mismas son prácticamente independientes de µSj. Por este motivo se de-
fine un nuevo ĺımite (|κj| < |thj| /5) que establece que el estimador recursivo lineal
funcionará solamente cuando se cumpla esta condición.
El estimador se basa en la ecuación de movimiento longitudinal (2.14), consi-
derando las ruedas traseras como de tracción y el deslizamiento longitudinal de las
delanteras nulo. Además se considera el modelo longitudinal de fuerzas (2.5). Se puede
mostrar que este modelo se puede aproximar para pequeños valores de deslizamiento
longitudinal (en la región lineal de fuerzas) como,
Fxrj = C σxrj (3.64)










Fxrj = C σxrj
Fxrr = C σxrr
FRrl = Fzrl(ks+kdvt rl)
FRrr = Fzrr(ks+kdvt rr)
Como el estimador se ejecuta solamente cuando la dinámica lateral es nula, las
velocidades tangenciales en cada rueda pueden calcularse como vt rj = ωrj rd y las
fuerzas normales en ambas ruedas traseras son iguales Fz = Fzrl = Fzrr
A su vez, a partir de 2.1, la velocidad tangencial se puede expresar en función del
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vx (1 + σx) frenando
(3.66)
Como el estimador se utiliza sólo también cuando las fuerzas se encuentran en la
región lineal, el deslizamiento longitudinal es muy pequeño, por lo tanto es posible
hacer la siguiente aproximación: (1 − σx) ≈ (1 + σx) ≈ 1, y vt ≈ vx. Luego de estas





(σxrj + σxrr) −
kav
2
x + 2FZ (ks + kd vx)
m
= ϑ (σxrj + σxrr) + τ
siendo τ y ϑ los coeficientes de la función lineal
Para minimizar el error de parámetros se utiliza el siguiente algoritmo recursivo










θ̂[k] = θ̂[k−1] +K[k]
(
y[k] − xT [k]θ̂[k−1]
) (3.67)













La aceleración longitudinal ax se mide con un acelerómeto. La frecuencia de mues-
treo es de 1 Khz y el factor de olvido se ajusta en λ = (1 + 1e− 6).
El proceso de estimación recursiva da como resultado los dos coeficientes de la
función lineal (ϑ y τ). El parámetro Ĉ se obtiene de la siguiente manera, considerando
que ϑ = C/m,
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Ĉ = ϑ m
El parámetro τ podŕıa utilizarse para estimar / validar las pérdidas que se pro-
ducen en el veh́ıculo producto de la resistencia de rozamiento estática (2Fzks), la
dinámica (2Fzkdvx) y las pérdidas aerodinámicas (kav
2
x), lo cual se considera como un
trabajo futuro.
3.6.1. Resultados
El algoritmo de estimación propuesto se prueba considerando la siguiente manio-
bra. Un veh́ıculo circula a una velocidad longitudinal inicial baja (36 km/h) en ĺınea
recta durante 90 segundos. Se aplica una entrada sinusoidal de par a ambos motores
de tracción de amplitud creciente (con un valor medio que compensa los rozamientos),
con el objetivo de generar un deslizamiento longitudinal variable y creciente, acotado
a que produzca fuerzas en la región lineal. Esto simula una situación de conducción
de sucesivas aceleraciones y frenados regenerativos suaves. En una situación real las
mismas posiblemente se produzcan más espaciadas en el tiempo (no en 90 segundos),
pero el proceso de estimación recursivo funcionaŕıa del mismo modo. En las primeras
dos simulaciones el modelo de fuerzas utilizado por el simulador CarSim es 2.7 para
un valor de C = 50000. En la tercera simulación se utiliza el modelo de Pacejka.
Simulación 1
En la Fig. 3.10(a) y 3.10(b) se muestran los perfiles de fuerza y deslizamiento
longitudinal obtenidos para la maniobra mencionada sobre una superficie de alta
adherencia (µS = 0,8). En la Fig. 3.10(c) se muestra el resultado de estimación del
parámetro C obtenido en esta maniobra. Se puede ver que el tiempo de convergencia
del estimador es de unos 40 segundos, y a partir de este tiempo el valor el mismo se
mantiene constante en un valor aproximado de 46500. El error de estimación entre
este parámetro y el utilizado en el modelo de fuerzas en CarSim (50000) se debe a que
para la estimación del parámetro C se estima utilizando un modelo lineal aproximado
(3.64), el cual difiere de (2.7) aún para pequeño deslizamiento longitudinal. En 3.10(d)
se muestran los valores de κj (iguales a cada lado del veh́ıculo, ya que circula en
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ĺınea recta) y se comparan con el valor que se definió para asumir que las fuerzas
se encuentran dentro de la región lineal (thj/5) el cual proviene de los observadores.
Se puede ver que entre t = 90s y t = 98s la variable κj > thj/5, por lo tanto en
este intervalo debe dejar de correr el estimador del parámetro C, almacenando como
válido el último valor estimado.
Simulación 2
En la Fig. 3.10(a) y 3.10(b) se muestran los perfiles de fuerza y deslizamiento
longitudinal obtenidos para la misma maniobra de la simulación anterior, pero ahora
sobre una superficie de menor adherencia que la simulación anterior (µS = 0,5). En
la Fig. 3.10(c) se puede ver que el estimador converge en Ĉ = 46500 hasta el instante
t = 55s aproximadamente. Luego de este instante el valor estimado de C disminuye,
pero a partir de aqúı tampoco se cumple la condición de κj < thj/5. Por lo tanto, a
partir de t = 55s no debeŕıan considerarse en el estimador los intervalos de tiempo
en los cuales κj > thj/5.
Simulación 3
Por último, en la Fig. 3.10(a) y 3.10(b) se muestran los perfiles de fuerza y des-
lizamiento longitudinal obtenidos la misma maniobra de la simulación anterior, pero
ahora considerando un modelo de neumático de Pacejka en el simulador CarSim. Se
puede ver que se obtiene una estimación del parámetro Ĉ = 55000. Esta estima-
ción representa a la pendiente del modelo de Pacejka para valores de deslizamiento
pequeños.
En el caṕıtulo de control de tracción se probará la robustez de los estimadores de
condición de suelo y velocidad lateral presentados en la sección anterior (los cuales
fueron diseñados a partir de un modelo brush con un modelo de neumático de Pa-
cejka en el simulador. En conjunto con estos estimadores, se utilizará el estimador
presentado en la sección actual, con el objetivo que el modelo de brush se asemeje al
modelo de Pacejka en la región de bajo deslizamiento.
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Ĉ = ϑ m
(c)







κl = κr thl/5 = thr/5
(d)
Figura 3.10: Sim. 1. (a) Fuerzas longitudinales Fxrj; (b): Deslizamientos longitudinales
σrx; (c): Parámetro Ĉ ; (d): Ĺımites e indicadores de la calidad de estimación de µSj.
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Ĉ = ϑ m
(c)







κl = κr thl/5 = thr/5
(d)
Figura 3.11: Sim. 2. (a) Fuerzas longitudinales Fxrj; (b): Deslizamientos longitudinales
σrx; (c): Parámetro Ĉ ; (d): Ĺımites e indicadores de la calidad de estimación de µSj.
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Ĉ = ϑ m
(c)







κl = κr thl/5 = thr/5
(d)
Figura 3.12: Sim. 3. (a) Fuerzas longitudinales Fxrj; (b): Deslizamientos longitudinales
σrx; (c): Parámetro Ĉ ; (d): Ĺımites e indicadores de la calidad de estimación de µSj.
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3.7. Estimación del ángulo de rolido
Tal como se mostró en 2.7, existen modelos de veh́ıculos que necesitan conocer
el ángulo de rolido. Una solución sencilla y económica a este problema seŕıa integrar
directamente las velocidades angulares que mide un giróscopo de tres ejes solidario
a la plataforma. Pero estos sensores tienen problemas de offset y no resulta práctica
una integración a lazo abierto. Para evitar este problema, existen distintas estrategias
de estimación, algunas de las cuales se citan a continuación [74, 75].
En esta sección se presentan dos estrategias de estimación de ángulos de rolido.
La primera es un método de estimación basado en un modelo concentrado y lineal
de dinámica de rolido, cuyos parámetros se estiman con una estrategia de mı́nimos
cuadrados. Esta estrategia permite obtener una estimación del ángulo de rolido que
podŕıa usarse como entrada en la ecuación 2.33.
La segunda es una estrategia de estimación de los ángulos de orientación de una
plataforma lentamente acelerada (para utilizarla en veh́ıculos habŕıa que hacer algunas
modificaciones). Esta estrategia se basa en sensores, y estima utilizando observadores
no lineales. La misma es independiente del tipo de plataforma sobre la cual está
montada.
3.7.1. Estimación del angulo de rolido basada en un algorit-
mo recursivo de mı́nimos cuadrados
Se propone un estimador de los ángulos de rolido a lazo abierto basado en la
ecuación (2.33),
Irṗ = (Fyf + Fyr +Gφ)hr + rsφ+ rdp (3.68)
Esta ecuación se puede reescribir en función de la medición de un acelerómetro
(aym) colocado en el centro de masa alineado con el eje Y del veh́ıculo. Considerando
un modelo de veh́ıculo con rolido (2.7), el acelerómetro mide las fuerzas laterales que
se producen sobre la masa concentrada en el eje Y , y además la componente de fuerza
de la gravedad producto de la rotación en rolido siendo ms la masa suspendida del
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veh́ıculo. Considerando esto la ecuación (3.68) se puede reescribir como,
Irṗ = aymmshr + rsφ+ rdp (3.69)
Esta ecuación se puede expresar como una función de transferencia en la variable
de Laplace s, considerando como entrada a la medición de aceleración lateral y como












Discretizando a este sistema utilizando la transformación de Euler (o en adelanto)
s = (z − 1)/Ts se obtiene una función de transferencia en la variable z que tiene dos










Se propuso un modelo de idenficación de dos polos, modelado por la siguiente
ecuación en diferencias, en el cual quedaŕıan tres coeficientes a determinar.
y[n] = a0 u[n] + b1y[n− 1] + b2y[n− 2]
Luego de realizar el proceso de identificación con este modelo se obtuvo un sistema
inestable, lo cual se atribuye a dinámicas que no han sido modeladas por (2.33). Por
ese motivo se propone un modelo de dos polos y un cero,
y[n] = a0 u[n] + a1 u[n− 1] + b0 y[n− 1] + b1 y[n− 2] (3.71)
Con este modelo, y siguiendo el proceso de identificación que se explica a continua-
ción se obtuvo una ecuación en diferencias estable. Quedan 4 coeficientes incógnitas
para determinar, los cuales se definen utilizado la variable θ = [b1; b0; a1; a0].
Para esto se deben tomar una N cantidad de muestras de la entrada y de la salida
y armar la siguiente matriz,
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Ω =






y[N − 1] y[N − 2] u[N − 1] u[N − 2]









El proceso de estimación consiste en resolver el sistema de ecuaciones lineal,
Y = Ω θ
donde θ son las incógnitas a determinar (los coeficientes de la ecuación en diferencias).
Como la matriz Ω no es cuadrada, se debe realizar la pseudoinversa para resolver al
sistema. El criterio de pseudoinversa utilizado fue el de mı́nimos cuadrados utilizando
la función pinv de Matlab.
θ = pinv(θ)Y
Para obtener los coeficientes del modelo de estimación y validar su funcionamiento
se realizan dos simulaciones. En la primera, se realiza proceso de estimación bajo la
siguiente condición: se propone una entrada de ángulo de dirección del tipo sinusoidal
de frecuencia variable, baja velocidad (30km/h) y una superficie del alta adherencia
(µS = 0,8). Esto da una aceleración lateral de 1 m/s
2, con el objetivo que el ángulo
de rolido sea pequeño (0,0045 rad = 0.24 grados) y que el sistema se suspensiones
esté trabajando en el rango lineal de operación (Fig. 3.13(a)). La maniobra dura 35
segundos. La información del instante anterior t = 5s no se utiliza, de modo de que no
sean considerados transitorios iniciales. La información obtenida entre t = 5s y t = 20
se utiliza para identificar al sistema, obteniéndose θ = [1, 9939;−0,9939; 94, 955e −
6;−158, 1e − 6]. Se utilizó una frecuencia de muestreo de 1 Khz, utilizándose 15000
muestras para el proceso de estimación. Esta frecuencia es elevada comparada con
la dinámica del sistema y posiblemente se pueda disminuirla y continuar obteniendo
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buenos resultados de estimación. Pero como el proceso de estimación se hace offline
en una PC no resulta un problema calcular la pseudoinversa de una matriz de 15000
por 4.
Utilizando los coeficientes del estimador obtenido se utiliza la ecuación en dife-
rencias (3.71) para estimar el ángulo de rolido para la misma maniobra propuesta
en el proceso de estimación, pero en este caso de utilizan los 35 segundos completos,
obteniéndose los resultados que se muestran en Fig. 3.13(b). En la figura se puede ver
la correcta estimación del ángulo de rolido, aún en el transitorio inicial.
Para validar al estimador en otro punto de operación se lo utiliza en una maniobra
también sinusoidal de frecuencia variable, pero a 80 km/h. Esto da como resultado
picos de aceleración lateral de 7 m/s2, al ĺımite de adherencia lateral (Fig. 3.13(c)).
En esta condición el ángulo de rolido pico es de 0,045 rad (2,6 grados), región en la
cual los amortiguadores trabajan en la zona no lineal de operación (cabe destacar
que se configuró en CarSim para considerar un modelo no lineal de amortiguador).
Estos resultados se muestran en la Fig.3.13(d), donde se puede apreciar que ahora
existe un error de estimación mayor que en la simulación anterior, dado que el punto
de operación está lejos del cual fue diseñado el estimador. Además se puede apreciar
que durante la maniobra disminuye la aceleración lateral, hasta unos 4 m/s2, dismi-
nuyendo también el error de estimación del ángulo de rolido, como era de esperar.
Se puede ver en la Fig. 3.13 que los coeficientes del modelo se obtuvieron en una
situación de conducción a baja velocidad y maniobras laterales suaves, lo que da como
resultado un ángulo de rolido pequeño y permite que los amortiguadores operen en la
región lineal. Se utilizó una entrada de dirección de frecuencia variable, con el objetivo
de obtener una aceleración lateral variable y excitar al sistema en distintas frecuencias.
En primer lugar se validó el modelo obtenido en la misma condición de conducción
para la cual se diseñó el estimador obteniéndose un error de estimación muy pequeño.
Para probar el desempeño del estimador se evaluó una condición de mayor velocidad
de conducción y aceleración lateral al ĺımite de deslizamiento, obteniéndose un error
relativo de estimación menor al 5 %.
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Figura 3.13: (a) Aceleración lateral ay Sim. 1; (b): ángulo de rolido φ Sim. 1; (c):
Aceleración lateral ay Sim. 2; (d): ángulo de rolido φ Sim. 2
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3.7.2. Estimación del ángulo de rolido basada en sensores
Existen distintas estrategias de estimación de los ángulos de una plataforma. El
algoritmo QUEST, que estima los ángulos de orientación representados en un sistema
de cuaterniones para bajar el costo computacional con respecto a los sistemas basados
en sistemas de representación de ángulos de Euler. Para implementar este algoritmo
se utiliza un acelerómetro en 3 ejes y un magnetómetro [76]. Existe otro algoritmo
que realiza una estimación a priori de los ángulos mediante una integración directa
de las velocidades angulares medidas con un giróscopo y luego realiza una corrección
mediante la utilización de un filtro de Kalman y como mediciones un acelerómetro
en tres ejes y un magnetómetro en tres ejes [77]. Normalmente para estrategias se
utilizan de sensores inerciales y magnetómetros. Los giróscopos tienen problemas de
offset, pero éstos pueden ser absorbidos por las estrategias de estimación utilizadas.
Los acelerómetros no tienen graves problemas que necesiten alguna corrección o ca-
libración. En cambio, los magnetómetros utilizados para estimación de orientación
miden el campo magnético terrestre (muy débil), tienen conocidos problemas de off-
set, para lo cual se debe realizar inevitablemente una calibración [78]. Los principales
problemas de offset del magnetómetro se dividen en dos en la bibliograf́ıa: Hard Iron
offset (HIO) y Soft Iron offset (SIO). El primero corresponde al campo magnético
producido por los componentes ferromagnéticos ubicados en el circuito impreso sobre
el cual está montado el magnetómetro, y el segundo corresponde a la magnetiza-
ción temporaria de componentes metálicos en el circuito impreso por el efecto campo
magnético terrestre. El HIO es independiente de la orientación del PCB, por lo tanto
es relativamente fácil de conocer y suele ser el más notable de los dos efectos. Una vez
conocido se puede restar como un offset constante a las mediciones del magnetómetro.
El SIO es función de la orientación y se suele modelar como una matriz simétrica de 6
componentes que multiplica a las matrices de rotación, por lo tanto los algoritmos de
estimación de HIO y SIO deben considerar la estimación de por lo menos 9 constantes.
En esta sección la estimación de los ángulos de orientación se realiza integrando
las velocidades angulares medidas por los giróscopos. Esta es una integración a lazo
abierto, la cual es sensible a variaciones de offset de los mismos. Por lo tanto se uti-
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liza un observador que corrige la estimación a lazo abierto de los ángulos utilizando
las aceleraciones y las mediciones magnéticas provistas por los acelerómetros y mag-
netómetros tal como se realiza en [77]. Este trabajo se diferencia de [77] en el método
de estimación y el agregado de la calibración del magnetómetro.
Sistemas de representación en cuaterniones
En este trabajo se utiliza un sistema de coordenadas inercial cuyo eje X está
orientado hacia el norte y cuyo eje Z es positivo hacia abajo. Para representar la
orientación se ha optado por la utilización de cuaterniones. Este sistema de orientación
tiene algunas ventajas con respecto a otros sistemas (como los ángulos de Euler): no
aparecen singularidades en la matriz de velocidades angulares y no utiliza funciones
trigonométricas, lo que facilita la implementación en un sistema digital.
Sistema dinámico
El sistema dinámico de estimación de ángulos representado en cuaterniones (que





En la (3.72), Ω es una matriz dependiente de las velocidades angulares medidas




0 −ωx ωy ωz
ωx 0 ωz −ωy
ωy −ωz 0 ωx
ωz ωy −ωx 0
 (3.73)
En (3.73), ωx, ωy y ωz son las componentes de la velocidad angular medidas por
el giróscopo.
Salidas del sistema
Las mediciones realizadas por el acelerómetro y el magnetómetro (seis mediciones
en total) se interpretan como salidas del sistema dinámico representado en (3.72), por
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lo tanto es necesario expresar a las salidas como funcion de las variables de estado q.
Un acelerómetro ubicado en una plataforma no acelerada orientada con los ejes X








Se puede demostrar que si la plataforma no acelerada rota, la aceleración medida











q20 − q21 − q22 − q23
 (3.75)
Idealmente, un magnetómetro orientado con el sistema inercial de coordenadas
mide como lo expresa (3.76), en donde B es la intensidad de campo terrestre y χ
el ángulo de incidencia de las ĺıneas de campo sobre la superficie terrestre. Tanto B








Se puede demostrar [77] que si la plataforma rota, el campo magnético medido por un












2 − q22 − q32)−m2(2q0q2 − 2q1q3)
m2(2q0q1 + 2q2q3)−m1(2q0q3 − 2q1q2)
m2(q0
2 − q12 − q22 + q32) +m1(2q0q2 + 2q1q3)

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Calibración de HIO
En este trabajo se realizó la calibración del HIO, la cual fue suficiente para reali-
zar la estimación de ángulos. El proceso de calibración se realizó en forma recursiva
[79–81]. Este proceso se basa en el hecho que las mediciones realizadas por el mag-
netómetro, en ausencia de los efectos externos, debeŕıan ubicarse sobre la superficie
de una esfera de radio B [82], siendo B el módulo del campo magnético terreste, cuyo
módulo es constante para una posición determinada de la tierra. Por lo tanto, para






































A partir de (3.78) se puede deducir que el error residual debido a la variación




















B2 − hx2 − hy2 − hz2

(3.79)
Para minimizar el error de parámetros se utiliza el siguiente algoritmo de estima-










θ̂[k] = θ̂[k−1] +K[k]
(
y[k] − xT [k]θ̂[k−1]
) (3.80)
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Las ecuaciones implementadas en el microcontrolador son las que se muestran en
(3.80) y (3.81), para lo cual se debe contemplar que las dimensiones de las variables
utilizadas son las que se muestran en (3.82). Esto requiere que se hayan implementado
en el microcontrolador funciones que permitan realizar los productos de matrices y/o
vectores de las dimensiones requeridas.
dim[x[k]] = dim[K[k]] = dim[θ̂[k]] = 4 por 1
dim[P[k]] = 4 por 1
dim[λ] = dim[y[k]] = 1
(3.82)
Para llevar a cabo el proceso de calibración en forma recursiva se debe excitar al
sistema de calibración con suficiente información, es decir, rotar la placa en distintas
direcciones mientras se realiza el proceso de calibración.
Cabe destacar que las salidas del sistema correspondientes a las mediciones del
magnetómetro se calcularán como la diferencia entre las mediciones instantáneas rea-
lizadas por el magnetómetro en cada eje y los respectivos valores de offset estimados
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Observador
Para llevar a cabo la estimación de los ángulos de orientación se diseño un obser-
vador no lineal de Luenberger (3.9), cuya estructura es la siguiente,





L (y − h(q̂)) (3.84)
Existen 6 salidas disponibles para utilizar como variables de corrección (y(q)) y cons-
truir Γ(q) (las tres aceleraciones y los tres campos magnéticos), lo que permite armar
a Γ(q) de distintas formas. Las cuatro salidas elegidas para el primer planteo del
observador fueron Eq.3.85















El determinante de ∂Γ1(q̂)
∂q̂
se anula en algunos puntos. Existen distintas estrategias
para salvar esta singularidad. En este trabajo, dado a que existen 6 salidas, y se
utilizan solamente 4 para la transformación Γ1(q), en el caso que Γ(q) = Γ1(q) se esté
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El criterio práctico para decidir qué transformación utilizar fue la cual su modulo sea
mayor.
if (








Se puede demostrar que los determinantes de las transformaciones no se anulan




Los estimadores se implementaron utilizando un microcontrolador de 32 bits de
bajo costo: TM4C123GXL. El sensor utilizado es una IMU de 9 grados de libertad:
MPU9150 de InvenSense Inc. Para lograr esto se discretizó al sistema dinámico utili-
zando el método de discretización de Euler con una frecuencia de muestreo de 50 Hz
(T = 0,02s), la cual fue suficiente para obtener una estimación correcta.
En el microcontrolador se debe integrar al sistema dinámico (3.72), y luego calcular
la corrección que realiza el observador (3.84). El sistema dinámico discretizado por el
método de Euler incluyendo el término de corrección del observador queda como se
muestra en Eq.3.89, siendo esta la ecuación que se implementó en el microcontrolador.














El principal problema en la implementación del observador es la resolución de la in-
versa de la derivada de la transformación Γ(x) de (3.89). La misma se calculó en forma
anaĺıtica para evitar calcular la inversa de Ω en el microcontrolador. Aqúı en la im-
plementación se destaca la utilización de un sistema de representación en cuateriones:
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una vez hallada la inversa, todos los cálculos necesarios para la resolución de Eq.3.89
son sumas o productos y no aparecen funciones trigonométricas, las cuales insumiŕıan
más tiempo resolver. Los tamaños de los vectores y matrices son los siguientes:
dim[q̂[n−1]] = dim[q̂[n]] = dim[y[n]] = dim[h(q̂[n])] = 4 por 1





] = 4 por 4
dim[T ] = 1
Los sensores giróscopo y acelerómetro poseen filtros digitales pasabajos cuyas fre-
cuencias de corte son configurables por software a través de registros internos de los
mismos. Estas frecuencias se definieron en aproximadamente 25 Hz para que sean
acordes al tiempo de muestreo (La lectura de las mediciones se realiza a la frecuencia
de muestreo de 50 Hz). El ancho de banda del magnetómetro no es configurable y la
hoja de datos tampoco provee mucha información al respecto. Por lo que se ha podido
ver en los resultados experimentales la actualización de las mediciones magnéticas se
realiza a 8 Hz. La lectura de los sensores se realiza a través del puerto I2C sincroni-
zada con una interrupción externa, cuya señal proviene del pin data ready del sensor
inercial . Luego de esta lectura se llama a la función que calcula el observador y a
la que calcula la estimación del offset en forma recursiva. Se utiliza una salida GPIO
para medir el tiempo de procesamiento del observador, que es de aproximadamente
700 µs, quedando más de 19,3 ms libres entre cada instante de muestreo para otras
funciones que se quisieran cargar en el microcontrolador. Esto da un tiempo de ocu-
pación de aproximadamente 4 % Las mediciones obtenidas por el microcontrolador y
distintas variables utilizadas para la estimación de ángulos (las cuales se detallan en
las siguientes secciones) se transmiten a través del puerto virtual, el cual en la PC se
ve como un COM3.
Calibración
El proceso de calibración dura 10 segundos desde que se enciende el equipo. Este
tiempo es suficiente para que sea llevado a cabo el mismo, debiendo el usuario rotar
la placa en distintas direcciones para excitar con suficiente información al algoritmo
de estimación. No se debe rotar en ninguna dirección en particular, sino tratar de
114 Caṕıtulo 3: Estimación de variables necesarias para el control de tracción
cubrir diversas posiciones, por ejemplo rotar aproximadamente 90 grados alrededor
cada uno de los tres ejes.
En el siguiente ensayo se muestra este proceso, y en la Fig. 3.14(a) se muestra
el resultado del campo magnético terrestre estimado. En la Fig. 3.14(b) se muestra
el resultado de la estimación de las tres componentes del vector de HIO. En ambas
figuras se puede observar que el proceso de calibración dura menos de 2 segundos y
luego de este tiempo tanto el valor de B como las componentes de V alcanzan un valor
constante, a pesar que el usuario continua rotando la placa durante los 7 segundos
del ensayo. Luego de los 10 seg. el equipo almacena los últimos valores de calibración
para que luego comience a funcionar el observador. Se puede apreciar también que
el valor de B estimado (19 µT ) es un valor que se corresponde los que se pueden
obtener en cartas magnéticas para la región central de Argentina. En otras partes
del mundo este valor puede superar los 55 µT Por último se puede observar que los
valores de HIO están en el mismo orden de magnitud que el campo magnético B,
debido a esto es fundamental el proceso de calibración de HIO, caso contrario las
mediciones realizadas por el magnetómetro tendŕıan un porcentaje de error muy alto
y no seŕıan útiles para estimar la orientación.
Observador
Para probar el funcionamiento del observador, luego de la calibración de 10 seg, se
realizan una serie de rotaciones que se describen a continuación. Se coloca la placa en
una posición determinada: horizontal y en una posición conocida con respecto al norte.
Luego se rota exactamente 90 grados alrededor del eje Z, luego aproximadamente
75 grados y luego -150 grados alrededor del eje Y, luego 75 grados y -150 grados
alrededor del eje X, y por último se vuelve rotar alrededor del eje Z volviendo a la
posición exacta original. Esto se corresponde con los ángulos de Euler calculados a
partir de los cuaterniones estimados Fig. 3.14(c)
En la figura 3.14(f) se muestra el valor de los determinantes de las derivadas de
las transformaciones Γ1 y Γ2, donde se puede ver no se anulan simultáneamente. La
utilizada para resolver el observador es la que instante a instante tenga mayor valor
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Figura 3.14: (a): Estimación recursiva del módulo de B. (b): Estimación recursiva
del HIO. (c): ángulos de Euler. (d): Aceleraciones medidas y estimadas. (e): Campos
magnéticos medidos y estimados. (d) Determinantes de las matrices de transformación
Γ1 y Γ2
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Figura 3.15: B instantáneo
absoluto.
Para verificar el funcionamiento del observador se muestran en las figuras 3.14(d) y
3.14(e) las 6 mediciones y las 6 salidas estimadas, donde se puede apreciar que el error
de estimación es pequeño si se lo compara con el valor absoluto de las mediciones.
Por último se muestran los cuateriones estimados (el vector de estados estimados
por el observador). A partir de esta imagen no se pueden obtener muchas conclusiones
debido a que el sistema de cuateriones no es fácil de interpretar a simple vista, pero
se muestra porque son los estados estimados del sistema y a partir de este vector se
calcularon los ángulos de Euler mostrados en la Fig. 3.14(c). Por último se muestra
en (3.90) al módulo del vector del campo magnético instantáneo utilizando las tres






(mdx[k]− hx)2 + (mdy[k]− hy)2 + (mdz[k]− hz)2
B
(3.90)
Si el proceso de calibración del magnetómetro fuese perfecto y no existiera ruido en
las mediciones (producto de campos magnéticos externos u otras fuentes) el valor de
(3.90) debeŕıa ser 1, ya que el módulo del vector B es constante para una posición dada
de la tierra. En este trabajo se corrigió solamente el HIO, pero existe el efecto del SIO
y ruido en las mediciones, por lo tanto seŕıa de esperarse que existan desviaciones del
valor 1, tal como se ve en Fig.3.15. Como trabajo futuro se propone una calibración
que contemple el SIO, con la que se esperaŕıa reducir las desviaciones de 3.90 con
respecto a 1.
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3.8. Conclusiones
En este caṕıtulo se presentaron estimadores de distintas variables, a fin de uti-
lizarlas posteriormente en sistemas de control de tracción. Una variable que resulta
importante conocer en el planteo de controles de tracción que funcionen correctamen-
te en maniobras de giro, aśı como también en controles de estabilidad, es la velocidad
lateral. Por este motivo, en la sección 3.2, se presentó el diseño e implementación de
un SMO para la estimación de la dinámica lateral de un VE de 4 ruedas. Se verificó
en simulación la robustez de este tipo de observador ante variación de parámetros y
dinámicas no modeladas, a baja velocidad longitudinal. El observador propuesto fue
probado con datos experimentales obtenidos sobre un VE. Con estos datos se observó
que el error de estimación de la velocidad de guiño converge a cero, y se obtuvieron
valores en el orden esperado de vy y deslizamiento lateral, quedando como trabajo
a futuro la validación de estas magnitudes a partir de la incorporación de un GPS
diferencial y/o una cámara que mire al suelo. El observador se probó a velocidades lon-
gitudinales mayores a 40 km/h y los resultados de estimación dejan de ser correctos.
Esto se debe a que la caracteŕıstica de fuerzas laterales se aleja considerablemente del
modelo lineal presentado en la sección 2.2.3 y el observador no es capaz de compensar
las no linealidades del sistema.
Como alternativa a los estimadores basados en modelos, en la sección 3.2.2 se
presentó un observador de la velocidad lateral basado en un filtro de Kalman, el cual
utiliza un modelo ’cinemático’ de veh́ıculo, y tiene la ventaja que no es necesario
expresar las fuerzas laterales con un modelo matemático. Se obtuvieron resultados
correctos de estimación para velocidades longitudinales altas y se verificó la consis-
tencia del estimador utilizando dos herramientas: la magnitud de la observación y la
innovación cuadrática media. Como desventaja comparado a los observadores basados
en modelo, es que se requiere la incorporación de un GPS, cuya señal puede no estar
siempre disponible.
Otra variable que se desea conocer para utilizarse en controles de tracción es el
rozamiento entre la rueda y el suelo, el cual en esta tesis se denomina la condición de
suelo (CDS). Esta variable determina que tanta fuerza pueden ejercer los neumáticos
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de tracción y es importante conocerla para evitar que los mismos patinen. Por este
motivo se desarrollaron algunos estimadores de esta variable. Los primeros que se
desarrollaron (sección 3.4.1) son estimadores de la condición de suelo diseñados a
partir de un modelo dinámico de cada rueda de tracción y un modelo longitudinal
de fuerzas de tracción. Ambos estimadores funcionan correctamente en trayectorias
rectas, pero no aśı en trayectorias curvas y su desempeño se mostrará en el siguiente
caṕıtulo, utilizados en conjunto con controles de tracción longitudinales. El segundo
estimador es una mejora del primero, ya que se relajó la condición que sean conocidas
las fuerzas normales en las ruedas de tracción.
Como mejora de los observadores mencionados, en la sección 3.5 se propusieron
tres casos de observadores que estiman la condición de suelo tanto en trayectorias
curvas como rectas. Para esto fue necesario desarrollar también estimadores de la
velocidad lateral que funcionen correctamente a velocidades longitudinales mayores
que el observador propuesto en la sección 3.2. El primer caso (subsección 3.5.2) co-
rresponde a un observador de orden seis (tres de estos estados estimandos son la
velocidad lateral y las condiciones de suelo), cuya implementación en un microcon-
trolador requeriŕıa una considerable capacidad de cálculo. Para simplificar la cantidad
de cálculos, considerando que la dinámica rotacional de la rueda es más rápida que la
dinámica lateral, en el segundo caso (subsección 3.5.3) se propuso diseñar tres obser-
vadores en forma independiente. Cada observador es de orden 2, y dos de ellos estima
cada condición de suelo a cada lado del veh́ıculo y el restante la velocidad lateral.
Finalmente, en el último caso (subsección ??), se redujo el orden de los tres obser-
vadores, obteniéndose aśı tres observadores de orden reducido (de orden uno), cuya
implementación es mucho más sencilla comparado con los casos anteriores, debido a
que no es necesario calcular inversa de matrices, siendo estos los observadores que se
utilizan en el siguiente caṕıtulo en conjunto con un control de tracción que considera
a las fuerzas laterales.
Se propuso un estimador del ángulo de rolido, a fin de utilizarlo para compen-
sar los efectos de la gravedad que se producen en los acelerómetros (ver sección ).
El mismo considera un modelo simplificado de la dinámica de rolido 2.33. En forma
teórica, se obtuvo una función de transferencia de segundo orden, sin ceros, que mo-
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dela el comportamiento del ángulo de rolido con respecto a la aceleración lateral. En
primer lugar se propuso un modelo de estimación no paramétrica con esta forma, y
el proceso dio como resultado coeficientes que haćıan al modelo inestable. Por este
motivo se amplió el modelo a uno de dos polos y un cero, y con esto se obtuvo un
modelo estable. Esta diferencia se atribuye a dinámicas que no han sido modeladas
por (2.33). Los coeficientes del modelo se obtuvieron en una situación de conducción
a baja velocidad y maniobras laterales suaves, lo que da como resultado un ángulo
de rolido pequeño y permite que los amortiguadores operen en la región lineal. Se
utilizó una entrada de dirección de frecuencia variable, con el objetivo de obtener una
aceleración lateral variable y excitar al sistema en distintas frecuencias. En primer
lugar se validó el modelo obtenido en la misma condición de conducción para la cual
se diseñó el estimador obteniéndose un error de estimación muy pequeño. Para probar
el desempeño del estimador se evaluó una condición de mayor velocidad de conduc-
ción y aceleración lateral al ĺımite de deslizamiento, obteniéndose un error relativo de
estimación menor al 5 %.
Por último, se presentó el diseño e implementación en un microcontrolador de
un observador no lineal para la estimación de los ángulos de orientación de una
plataforma no acelerada. Se realizó el proceso de calibración de los magnetómetros
utilizados a través de un algoritmo recursivo de mı́nimos cuadrados, se diseñó el
observador no lineal y se discretizó con un método numérico de Euler para poder
implementarlo en el microcontrolador. Se verificó experimentalmente la orientación
estimada, dando resultados satifactorios. Queda como trabajo a futuro verificar la
orientación a través de una plataforma calibrada que permita medir la misma. Se
espera además incluir en el proceso de calibración los efectos del SIO y extender la





Un control de tracción (CDT) es un sistema cuyo objetivo principal es lograr
que los neumáticos de tracción transmitan fuerza al suelo sin patinar. En general un
CDT se asocia a un veh́ıculo que acelera, pero en veh́ıculos eléctricos (en los cuales
es posible aplicar par negativo), el control de tracción se aplica también a frenado
eléctrico, siendo análogo al frenado mecánico ABS.
Se dice que un neumático patina cuando el deslizamiento longitudinal (2.1) supera
a un determinado umbral, el cual se denominará ĺımite de deslizamiento estable.
Cuando un neumático opera exactamente sobre este umbral ejerce la máxima fuerza
que es capaz de transmitir al suelo. Si el mismo es superado la fuerza ejercida decrece.
Además de la pérdida de fuerza transmitida al suelo, un neumático que patina produce
otras consecuencias negativas relativas al comportamiento dinámico del veh́ıculo:
1) Se pierde capacidad de aceleración, ya que no se aprovecha la fuerza máxima
que el neumático puede ejercer en el ĺımite de deslizamiento estable.
2) El aumento de la velocidad de la rueda con respecto a una rueda que se adhiere
al suelo correctamente produce mayores pérdidas de enerǵıa. Esto se produce por
dos motivos: es necesaria más enerǵıa para acelerar la rueda a una velocidad mayor
(por su inercia) y el aumento de pérdidas en la resistencia de rodadura (la cual es
proporcional a la velocidad tangencial de la rueda en contacto con el suelo). Esta
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pérdida de enerǵıa se traduce en una menor autonomı́a del veh́ıculo (en veh́ıculos
eléctricos la enerǵıa es estrictamente limitada).
3) Se pierde capacidad de control sobre el veh́ıculo, dado que un neumático que
patina se comporta de manera inestable. Si por ejemplo patina el neumático de un
lado del veh́ıculo y el del otro lado adhiere correctamente al suelo, el veh́ıculo podŕıa
desviarse de su trayectoria.
4) Se pierde capacidad de adherencia lateral del veh́ıculo debido a que un neumáti-
co que patina longitudinalmente pierde capacidad de ejercer fuerza lateral. Este efecto
es el más importante de los cuatro desde el punto de vista de seguridad, debido a que
en maniobras de giro se puede comprometer la estabilidad global del veh́ıculo. Un
ejemplo de este fenómeno es el derrape que manifiesta un veh́ıculo de tracción trasera
cuando es acelerado bruscamente en una curva.
El mencionado umbral de deslizamiento máximo depende de varios factores entre
los cuales se destacan: el tipo de neumático, la fuerza normal que ejerce el mismo al
suelo (carga vertical), el tipo o condición de suelo (CDS) y el ángulo de deslizamiento
lateral (en el caso que el veh́ıculo esté girando).
En la bibliograf́ıa pueden encontrarse diferentes estrategias de CDT. El Model
Following Control se propone en [3], donde la dinámica de la rueda se trata como un
sistema de inercia variable, suponiendo que un mayor deslizamiento de la rueda se
puede ver como una menor inercia. Este sistema dinámico se compara con la planta
nominal, y el error entre ellos se utiliza para limitar el par aplicado por los motores de
tracción, para mantener la adherencia entre la rueda y la carretera. En el Optimal Slip
Ratio Control [14], el deslizamiento de la rueda se regula en el rango deseado contro-
lando el gradiente ( ∂µ
∂slip
). Esta estrategia de control mantiene el valor de la pendiente
del coeficiente de rozamiento limitada, lo que garantiza que el neumático funcione en
la zona de deslizamiento estable. En [15], se propone un método de búsqueda del
punto de funcionamiento óptimo de las ruedas de tracción sin necesidad de medir o
calcular la relación de deslizamiento, para evitar el cálculo del deslizamiento de la
rueda en veh́ıculos eléctricos.
En [16], se propone una estrategia de control por modos deslizantes de segundo or-
den para el control de deslizamiento de las ruedas, con el fin de maximizar las fuerzas
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de tracción. En [17] se presenta una estrategia de control de tracción para veh́ıculos
eléctricos, que se basa en la detección del par máximo transmisible, evitando la eva-
luación de la inversa de la función no lineal que relaciona el coeficiente de rozamiento
con deslizamiento. En [5], se diseña un observador no lineal para la estimación de la
condición del camino y la máxima fuerza de tracción se controla usando la saturación
dinámica del par. Una estimación robusta de las fuerzas de tracción se presenta en
[18], aśı como una estrategia para controlar y mantenerlas dentro de la región esta-
ble. Aunque todas estas estrategias han mostrado un buen desempeño, no analizan
el comportamiento de las propuestas durante las maniobras de giro.
En situaciones en las que se requieren maniobras de aceleración o frenado mientras
el veh́ıculo realiza una maniobra de giro, se produce un aumento del deslizamiento
longitudinal para alcanzar las fuerzas de tracción / frenado requeridas, pero también
se puede observar una disminución de las fuerzas laterales. Para compensar esta pérdi-
da de fuerza lateral con el fin de permitir que el veh́ıculo continúe con la trayectoria
deseada, se debe aumentar el ángulo de deslizamiento lateral. Más aún, en caso de
maniobras de aceleración / frenado bruscos en curvas, las ruedas de tracción pueden
patinar produciendo una gran disminución de las fuerzas laterales lo que eventual-
mente podŕıa conducir a la pérdida del control del veh́ıculo. Por lo tanto, el diseño de
un control de tracción que garantice la estabilidad del veh́ıculo en las maniobras de
giro debeŕıa tener en cuenta el efecto combinado de las fuerzas longitudinal y lateral
de los neumáticos.
En este caṕıtulo se presentan distintas estrategias de control de tracción basadas
en estimadores de la condición de suelo y de la velocidad lateral. Estas estrategias
se pueden separar en dos grupos en función de la variable que controlan: control de
par y control de deslizamiento. La primera consiste en calcular el par máximo que
pueden ejercer los motores de tracción para que las ruedas no patinen. La segunda
limita el deslizamiento longitudinal de las ruedas de tracción a un determinado valor,
limitando indirectamente el par de tracción. Las dos técnicas utilizan variables las
estimadas para calcular el valor de par o deslizamiento máximo permitido.
En la primera parte del caṕıtulo se muestran estrategias de control longitudinales,
las cuales se basan en modelos longitudinales de veh́ıculo y de neumático. Las mismas
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no consideran la interacción entre fuerzas longitudinales y laterales por lo que dis-
minuyen su rendimiento en maniobras de giro o podŕıan no funcionar. Luego, con el
objetivo de mejorar las estrategias de control longitudinal se proponen estrategias de
control de tracción que consideran además las fuerzas laterales. Todos los controles
presentados utilizan información de variables estimadas con los diferentes métodos
presentados en el caṕıtulo anterior.
4.2. Control de tracción longitudinal
En esta sección se presenta el desarrollo de un sistema de control de tracción
(CDT) basado en un observador. La estrategia de CDT planteada controla el desliza-
miento longitudinal para que los neumáticos de tracción trabajen en la región estable
de fuerza (ver sección 2.2.2). Esto implica que el deslizamiento no deberá sobrepa-
sar un valor de σxmax para una condición de suelo (CDS) y fuerza normal dadas. La
condición de suelo a cada lado del veh́ıculo se estima utilizando los dos observadores
individuales, uno para cada rueda de tracción, que se presentaron en la sección 3.4.1.
A partir del modelo de fuerzas longitudinal de brush (2.5) se puede ver que las
fuerzas alcanzan su valor de saturación en σx = σm. El valor ĺımite de deslizamiento
(σxmax) se define como el 90 % del valor de σm para permitir un margen de seguridad
al control antes ingresar a la región inestable de fuerza ante errores o incertidumbres
paramétricas.
σxjmax = 0, 9(σxj|F=3µSjFzrj) (4.1)
El esquema del CDT se presenta en la Fig. 4.1. La entrada de referencia al sistema
es la posición del pedal del acelerador, interpretada por el sistema de control como
una referencia de la fuerza que el conductor desea aplicar al suelo. Conociendo la
referencia de fuerza y µS es posible encontrar el deslizamiento de referencia para el
cual cada neumático ejercerá la fuerza de tracción requerida. De esta forma se realiza
un control al deslizamiento de la rueda, lo que indirectamente controla la fuerza
ejercida al suelo. En el caso que el calculo de deslizamiento de referencia a partir
de la referencia de fuerza ejercida por el conductor de como resultado un valor de
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Figura 4.1: Diagrama en bloques del CDT.
σx superior a σxmax se saturará la referencia de deslizamiento a σxmax lo que implica
que no será posible transmitir al suelo toda la fuerza requerida por el conductor,
pero se garantizará operar en la región estable de fuerzas (ver sección 2.2, Fig. 2.6).
La estrategia utilizada para controlar la fuerza de cada rueda es linealización por
realimentación. El bloque de linealización se diseña para que el conjunto formado
por: el bloque de linealización, el modelo de una rueda de veh́ıculo (2.4) y el bloque
de cálculo de deslizamiento se comporten (2.1) con un integrador. Su expresión es:
Tj =
ujvxIω + Frxjrd + Frjrd
(1− σxj)2
(4.2)
donde uj es la entrada al sistema linealizado y Tj la salida (el par aplicado al motor);
Fxrj es la fuerza calculada según (2.5), cuyo cálculo requiere del valor de µ̂Sj. La
ganancia k = 1000 se eligió para lograr tiempos de establecimiento adecuados al
problema (ver Fig. 4.5).
En el caso de CDS diferentes para el lado izquierdo y derecho del veh́ıculo, es
posible que sature la fuerza aplicada al lado de menor adherencia; por ejemplo un
veh́ıculo que circula por una ruta asfaltada y su lado derecho pisa la banquina. Esto
provocaŕıa que en el neumático izquierdo aplique la referencia de fuerza deseada por el
conductor y el derecho no lo haga. Esta diferencia de fuerzas entre izquierda y derecha
produciŕıa un momento alrededor del eje Z del veh́ıculo, pudiendo inestabilizarlo. El
bloque de cálculo de deslizamiento contempla la situación descripta, procediendo a
aplicar en ambas ruedas tractoras la máxima fuerza que puede admitir el neumático
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correspondiente al lado de menor adherencia, evitando aśı la generación de momento
de guiño, pero resignando algo de capacidad de aceleración [83]. Esta situación se
mostrará en los resultados de simulación (Sec. 4.3.3).
4.2.1. Simulaciones
En esta sección se muestra el desempeño del observador propuesto CDT pro-
puesto, que emplea los observadores desarrollados en la sección 3.4.1. para distintas
situaciones de conducción. Las ganancias del observador se eligen como l1 = 30 y
l2 = 2000 para obtener la velocidad de convergencia deseada. Las simulaciones se
realizaron utilizando el modelo en Carsim/Simulink (ver sección C).
Veh́ıculo acelerando en trayectoria recta bajo distintas condiciones de suelo
El veh́ıculo circula en ĺınea recta durante 8 segundos con una velocidad inicial
de 11 m/s (aproximadamente 40 km/h) sobre una superficie con CDS variable (Fig.
4.2(a)). Entre t = 0s y t = 1s se aplica al suelo una fuerza de tracción (50 N) necesaria
para mantener su velocidad constante. En el instante t = 1s el conductor presiona el
acelerador para aplicar una fuerza de tracción de 1400 N al suelo (trazo azul de la
Fig. 4.2(b)).
El aumento de la fuerza transmitida al suelo a partir de este instante le permite
al veh́ıculo incrementar su velocidad con el perfil que se muestra en la Fig. 4.2(c).
Al inicio de la simulación el veh́ıculo circula por una superficie de alta adherencia
(µS = 0, 9). A los 5, 5s cambia la adherencia de la superficie a µS = 0, 5 y a los
t = 7, 3s cambia nuevamente a µS = 0, 2 (Fig. 4.2(d)).
Entre t = 0s y t = 1s la fuerza deseada por el conductor es pequeña (solamente
la requerida para vencer los rozamientos y mantener la velocidad constante). En esta
región no se obtiene una buena estimación del parámetro µS, debido a que en la región
de bajo deslizamiento la fuerza es prácticamente independiente del parámetro µS, tal
como se explicó en la sección 2.2.4. Sin embargo, se puede ver en la figura 4.2(b) la
correcta estimación de la fuerza de tracción en esta región a pesar del error en la
estimación de µS.
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Figura 4.2: Veh́ıculo acelerando en trayectoria recta para distintas CDS. (a): Camino.
(b): Fuerzas. (c): Velocidad longitudinal. (d): Condición de suelo. (e): deslizamiento
longitudinal.
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Entre t = 1s y t = 5, 5s el veh́ıculo es capaz de transmitir al suelo los 1400
N en las ruedas de tracción (Fig. 4.2(b)). Entre t = 5, 5s y t = 7, 3s el veh́ıculo
no es capaz de trasmitir la fuerza de referencia debido al cambio de CDS, sino que
solamente transmite 1200 N. Entre t = 7, 3s y t = 8s el veh́ıculo es capaz de transmitir
menos fuerza aún al suelo (500 N) debido al nuevo cambio a una superficie de menor
adherencia.
En la figura 4.2(e) se muestran la referencia de σx que ingresa al sistema de
control de deslizamiento, el deslizamiento real y el ĺımite de deslizamiento estable
para la condición de suelo dada. Entre 0 y 1s el deslizamiento real es muy pequeño y
se corresponde con el periodo en que el observador no estima correctamente el valor
de µS. Entre 1 y 5, 5s el deslizamiento de referencia se corresponde con el necesario
para transmitir al suelo la fuerza requerida (1400 N). Entre 5, 5 y 8s la referencia de
deslizamiento satura con el valor máximo de deslizamiento (σmax) que el CDT permite
para la CDS actual: entre 5, 5 y 7, 3s σxmax es 0, 05 (se corresponde con µS = 0, 5).
Entre 7, 3 y 8s σxmax es 0,02 (correspondiente a µS = 0,2).
Cambio de la condición de suelo a un lado del veh́ıculo. CDT desactivado
En esta simulación un veh́ıculo circula en ĺınea recta por una carretera asfaltada de
alta adherencia (µS = 0,85) cuyo ancho es de 10 m, como se muestra en la Fig. 4.3(a).
Tiene una velocidad inicial de 60 km/h. El veh́ıculo no posee CDT: el conductor tiene
control directo del par ejercido a los neumáticos, pero no de la fuerza real transmitida
al suelo.
Como se observa en la Fig. 4.3(b) en el instante t = 1s el conductor presiona el
acelerador para lograr una fuerza de tracción de 1400 N, la cual es transmitida al
suelo en el intervalo 1 a 2, 9s. A los 2, 9s las ruedas del lado izquierdo del veh́ıculo
alcanzan una superficie de muy baja adherencia (µS = 0,2), disminuyendo conside-
rablemente la fuerza aplicada (500 N aproximadamente) por la rueda izquierda de
tracción (Fig.4.3(b)). Esta diferencia de fuerzas ejerce un momento alrededor del eje
vertical del veh́ıculo provocando que el mismo se despiste en solo 2, 1s: en el intervalo
2, 9 a 5s se desv́ıa más de 5 metros hacia la izquierda atravesando el ĺımite del camino
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Figura 4.3: Cambio de la CDS a un lado del veh́ıculo. CDT desactivado. (a): Camino.
(b): Fuerzas. (c): Posición lateral.
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(Fig. 4.3(c)). En el instante t = 3, 8s disminuye también la fuerza de la rueda derecha,
porque producto del despiste la rueda derecha alcanza también a la región de baja
adherencia.
Cambio de la condición de suelo a un lado del veh́ıculo. CDT activado
Se repite la simulación anterior con el CDT propuesto: control de igual fuerza (la
menor posible en ambas ruedas). Se puede ver en la Fig. 4.4(a) la estimación de la
CDS en el intervalo de t = 1s a t = 5s. En la Fig. 4.4(b) se muestra la referencia
de fuerza: se puede ver como las fuerzas transmitidas al suelo ejercidas por ambos
neumáticos disminuyen a 500 N en el instante en que la CDS de la rueda izquierda
pasa a µS = 0, 2. A diferencia de la simulación anterior, en este caso no existe una
diferencia de fuerzas de tracción a izquierda y a derecha del veh́ıculo en el intervalo
3, 5 a 5s (Fig. 4.4(b)). Debido a ello, no se genera un momento alrededor del eje Z y
el veh́ıculo no desv́ıa su trayectoria (sólo 2 cm, Fig. 4.4(c)).
4.3. Control de tracción longitudinal independien-
te de las fuerzas normales
El CDT propuesto en esta sección es muy similar al propuesto en la sección ante-
rior, pero no necesita el conocimiento de las fuerzas normales en las ruedas de tracción
para su implementación, sino directamente a las fuerzas máximas que se pueden apli-
car al suelo estimadas por el observador presentado en la sección 3.4.2). Al igual que
en control anterior, además de controlar la fuerza aplicada individual por cada rueda
de tracción, permite estabilizar el veh́ıculo ante momentos de guiño (yaw) no desea-
dos producto de aceleraciones sobre superficies de distinta adherencia a cada lado del
veh́ıculo.
Como se observa en la Fig. 4.5, el CDT consiste en dos lazos cerrados de control
de deslizamiento para cada rueda rueda de tracción. Las referencias de deslizamiento
se calculan a partir de la fuerza que se desea transferir al suelo.
La entrada de este sistema de control es una referencia de fuerza de tracción (FA),
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Figura 4.4: Cambio de la CDS a un lado del veh́ıculo. CDT activado. (a): Camino.
(b): Fuerzas. (c): Posición lateral.
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impuesta por el pedal del acelerador. Esta referencia de fuerza pasa por un bloque
limitador a Fxmax. La función de este bloque es limitar la fuerza de tracción que
ingresa control de deslizamiento en el caso que la fuerza de referencia sea mayor a
la que admite la superficie. Esto es lo que evita que las ruedas patinen (Control de
tracción).
En el caso de CDS diferentes para el lado izquierdo y derecho del veh́ıculo, el
mismo es capaz de transmitir más fuerza al suelo sobre el lado de mayor adherencia.
Para evitar el momento de guiño, el limitador de fuerzas Fxmax se define como la menor
entre las fuerzas máximas que puede ejercer el veh́ıculo a cada lado (ηl y ηr). Aqúı
se utiliza la información provista por los dos observadores (η̂l y η̂r). Una vez pasado
el bloque de limitación de fuerzas, a partir de la misma referencia de fuerza (Fxref )
se calculan los deslizamientos (σ∗xl y σ
∗
xr) que deben ejercer cada rueda de tracción
para cumplir con la referencia de fuerza deseada (Fxref ) De esta forma se logra que
independientemente de la CDS a cada lado del veh́ıculo, la fuerza longitudinal ejercida
por los neumáticos de tracción sea igual a ambos lados de veh́ıculo, evitando que se
produzca el mencionado momento. Para calcular las referencias de deslizamiento se









Cada lazo de control de deslizamiento está compuesto por una ganancia propor-
cional al error (k), un bloque de linealización del sistema, la planta (2.4), y un bloque
de cálculo de deslizamiento, a partir del cual se calcula el error con respecto a la
referencia. El bloque de linealización se diseña para que el conjunto formado por: el
bloque de linealización, la ecuación dinámica de la rueda y el bloque de cálculo de
deslizamiento se comporten con un integrador.
Su expresión es (4.4) y el detalle del cálculo se realiza en la subsección 4.3.1.
Tj = [Ij vx − (σxj − 1) v̇x]
Iw
rd (σxj − 1)2
+ (Fxrj + Frj)rd (4.4)
donde Ij es la entrada al sistema linealizado y Tj la salida (el par aplicado al motor);
Fxj es la fuerza calculada según (3.16), cuyo cálculo requiere del valor de η̂j. Se





































































Figura 4.5: Diagrama en bloques del CDT.
puede ver que en esta expresión es necesario conocer a la derivada de la velocidad
longitudinal del veh́ıculo. La misma se calcula utilizando un modelo longitudinal de
veh́ıculo [38], cuya expresión es,
v̇x =
Fxrf + Fxrr − kav2x
m
(4.5)
En donde ka es una constante proporcional a las pérdidas aerodinámicas, Fxrl y Fxrr
son las fuerzas transmitidas al suelo los las ruedas izquierda y derecha respectivamente
y m es la masa del veh́ıculo.
4.3.1. Bloque de linealización por realimentación
El bloque de linealización se diseña para que el conjunto de la ecuación de la rueda
(2.4) (cuya entrada entrada es el par Tj, su salida ωj) y el cálculo de deslizamiento
(2.1) (entrada ωrj, salida σxj) se vean como un integrador.
Para realizar esto, se realiza un cambio de variables que permite encontrar un
sistema cuya variable de estado es el deslizamiento. A partir de (2.1) (en aceleración)
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ω̇j =
vxσ̇xj − (σxj − 1) v̇x
rd (σxj − 1)2
(4.6)
Igualando (4.6) con (2.15) y despejando σ̇x se obtiene una ecuación diferencial en





Tj − (Fxrj + Frj)rd
Iw
)
rd (σxj − 1)2 + (σxj − 1) v̇x
]
(4.7)
A partir de esta última expresión se puede ver que si la entrada de par se elige
como la expresión
Tj = [Ij vx − (σxj − 1) v̇x]
Iw
rd (σxj − 1)2
+ (Fx + Fr)rd
En donde Ij es la entrada del bloque de linealización, el sistema (4.7) se comporta
como un integrador.
σ̇xj = Ij
4.3.2. Cálculo de las referencias de deslizamiento
Las referencias de deslizamiento que ingresan a cada controlador se calculan en
función de la fuerza que se quiere ejercer al suelo.
Para calcular que valor de deslizamiento debe ejercer una rueda para ejercer una
determinada fuerza al suelo, considerando los rozamientos, se utiliza la ecuación de
la rueda en estado estacionario (2.4) y el modelo de fuerzas de brush (2.5).
De aqúı,








De esta última ecuación se desea despejar el deslizamiento longitudinal σxj, sa-
biendo que Fxrj es un polinomio cúbico en σxj (ver (2.5)). A partir de esto se obtienen
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Esta última 4.8 se utiliza como referencia de deslizamiento. Esta expresión se
utiliza para calcular ambas referencias de deslizamiento (j = l, r) Se puede ver que
para evaluar (4.8) es necesario conocer el valor de ηj, para lo cual se utiliza el valor
estimado por el observador propuesto en la sección (3.4.2).
4.3.3. Simulaciones
Para validar tanto el diseño del control de tracción como el esquema de obser-
vadores aplicados a cada rueda, se realizaron simulaciones mediante las plataformas
CarSim/Simulink (ver apéndice C).
Las ganancias del observador se eligen como l1 = 30 y l2 = 2000 para obtener la
velocidad de estimación de ηj en el orden de 10 ms. Esto proporciona la posibilidad
al control de tracción de actuar rápidamente ante un cambio en la condición de suelo.
Las ganancias de los controladores de tracción se seleccionaron en k = 500 para lograr
una velocidad de actuación adecuada, y acordes a los tiempos de convergencia de los
observadores.
Las simulaciones realizadas se presentan a continuación. En el primer caso se
muestra un veh́ıculo que circula a lo largo de una trayectoria recta sobre una super-
ficie cuya adherencia cambia a lo largo del trayecto, utilizando el control de tracción
propuesto. En la primera parte de esta simulación, la adherencia de la superficie es
alta, y la fuerza de referencia es menor a la que admite la superficie. Luego, disminuye
la adherencia del suelo y se invierte esta situación.
En el siguiente caso se muestra cómo es posible evitar el despiste de un veh́ıculo
que se encuentra acelerando, y la condición de suelo cambia a uno de los lados del
mismo. Para lograr esto, el control de tracción, utilizando los valores de fuerza máximo
estimados, limita el deslizamiento a ambas ruedas de tracción, para que la fuerza
aplicada al suelo sea igual a ambos lados del veh́ıculo.
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Veh́ıculo acelerando en trayectoria recta bajo distintas condiciones de suelo
El veh́ıculo circula en ĺınea recta durante 7 segundos con una velocidad inicial de
11 m/s (aproximadamente 40 km/h) sobre una superficie con CDS adherencia cambia
a lo largo del trayecto de la forma que se muestra en la Fig. 4.6(a). Al inicio de la
simulación el veh́ıculo circula por una superficie de alta adherencia (µS = 0, 9). A los
3s cambia la adherencia de la superficie a µS = 0, 5 y a los 5s cambia nuevamente
a µS = 0, 2 (Fig. 4.6(c)). La CDS es igual a cada lado del veh́ıculo durante toda la
simulación, por lo tanto los resultados obtenidos se muestran solamente para el lado
izquierdo, ya que los correspondientes a la rueda derecha son idénticos.
En la Fig. 4.6(b) se muestra la fuerza de referencia provista por el acelerador (F ∗A),
la fuerza longitudinal generada por la rueda provista por el simulador (Fxrl) y esta
misma fuerza calculada a partir del parámetro ηl estimado por el observador. En la
Fig. 4.6(c) se muestra la fuerza máxima que es posible aplicar al suelo, calculada como
ηl = µSlFz, la fuerza máxima estimada por el observador η̂l y, al igual que en la gráfica
anterior, la fuerza longitudinal generada por la rueda provista por el simulador (Fxrl).
En la figura 4.6(e) se muestran la referencia de deslizamiento (σxl) calculado como
(4.3) que ingresa al sistema de control de deslizamiento y el deslizamiento longitudinal
generado por el modelo de CarSim.
Entre t = 0s y t = 1s se aplica al suelo una fuerza de tracción (100 N) necesaria
para mantener su velocidad constante. En el instante t = 1s el conductor presiona el
acelerador del veh́ıculo para aplicar una fuerza de tracción de 1400 N al suelo (trazo
azul de la Fig. 4.6(b)). El aumento de la fuerza transmitida al suelo a partir de este
instante le permite al veh́ıculo incrementar su velocidad con el perfil que se muestra
en la Fig. 4.6(d). Además, por el efecto de la aceleración se produce una transferencia
de carga hacia el eje trasero, aumentando la fuerza normal en las ruedas traseras, y
esto se traduce también como un aumento de la fuerza máxima que se puede transferir
al suelo. Este efecto se muestra en la Fig. 4.6(c): posterior al instante t = 1s, ηl se
incrementa de 1750N a 2150N .
Entre t = 0s y t = 1s la fuerza deseada por el conductor es pequeña (solamente
la requerida para vencer los rozamientos y mantener la velocidad constante). En esta
Caṕıtulo 4: Control de tracción 137
S = 0,9 S = 0,2S = 0,5
(a)












F ∗A Fxrj F̂xrj
(b)











































Figura 4.6: Veh́ıculo acelerando en trayectoria recta para distintas CDS. (a): Camino.
(b): Fuerzas. (c): Condición de suelo. (d): Velocidad longitudinal. (e): deslizamiento
longitudinal.
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región no se obtiene una buena estimación del parámetro ηl, debido a que en la
región de bajo deslizamiento la fuerza es prácticamente independiente del parámetro
ηl. Sin embargo, se puede ver en la figura 4.6(b) la correcta estimación de la fuerza
de tracción (F̂xrj) en esta región a pesar del error en la estimación de µSj, lo cual
confirma la hipótesis que la fuerza de tracción es independiente de ηl en la región de
bajo deslizamiento.
Entre t = 0s y t = 1s el deslizamiento longitudinal (Fig. 4.6(e)) es muy pequeño y
se corresponde con el periodo en que el observador no estima correctamente el valor
de η̂l. Entre t = 1s y t = 3s el deslizamiento de referencia se corresponde con el
necesario para transmitir la fuerza requerida por el conductor al suelo (1400N). En
este intervalo las fuerzas de tracción no están saturadas, ya que la máxima fuerza
disponible es 2150N . Entre t = 3s y t = 5s la referencia de deslizamiento corresponde
al necesario para transferir 1200N , y entre t = 5s y t = 7s, el necesario para transmitir
400N al suelo. En el intervalo t = 3s y t = 7s la fuerza aplicada al suelo es la máxima
que admite la superficie, por lo tanto si se aumentara el deslizamiento, las fuerzas de
tracción no aumentaŕıan más que las mostradas en la simulación. En este intervalo
es el control de tracción quien limita la fuerza de referencia (F ∗A) al valor máximo de
fuerza que es posible transmitir a esta superficie, estimado por el observador (η̂l).
Cambio de la condición de suelo a un lado del veh́ıculo. CDT desactivado
En esta simulación un veh́ıculo circula en ĺınea recta por una carretera asfaltada
de alta adherencia (µS = 0,85) cuyo ancho es de 8 m. Tiene una velocidad inicial
de 60 km/h. El veh́ıculo no posee CDT: el conductor tiene control directo del par
ejercido a los neumáticos, pero no de la fuerza real transmitida al suelo. La CDS
cambia en el instante t = 3s a µSl = 0,2 en el lado izquierdo del veh́ıculo. Debido a
que las condiciones de suelo vaŕıan entre un lado y otro del veh́ıculo, en esta simula-
ción se especifican los valores de las variables mostradas a ambos lados del veh́ıculo
(expresadas con sub́ındices l y r).
En la Fig. 4.7(b) se muestra la referencia de fuerza, la cual es proporcional a la
posición del acelerador y las fuerzas aplicadas a cada rueda provistas por el simulador
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Figura 4.7: Cambio de la CDS a un lado del veh́ıculo. CDT desactivado. (a): Camino.
(b): Fuerzas. (c): deslizamiento longitudinal. (d): Posición lateral.
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(Fxrl y Fxrr). Como se observa en la Fig. 4.7(b), en el instante t = 1s el conductor
presiona el acelerador, lo que se traduce como una fuerza de tracción de 1400N
hasta t = 3s. En este instante, las ruedas del lado izquierdo del veh́ıculo alcanzan la
superficie de baja adherencia (µSl = 0,3), disminuyendo considerablemente la fuerza
aplicada (600 N aproximadamente) por la rueda izquierda de tracción (Fig.4.7(b)) y
aumentando el deslizamiento longitudinal de esa rueda (Fig. 4.7(c)). Esta diferencia
de fuerzas genera un momento de guiño que produce que el mismo se despiste y el
modelo de conductor no es capaz de corregir: en solo 2s en el intervalo t = 3s a
t = 5s se desv́ıa más de 4 metros hacia la izquierda atravesando el ĺımite del camino
(Fig. 4.7(d)). En el instante t = 4s disminuye también la fuerza de la rueda derecha,
porque producto del despiste la rueda derecha alcanza también a la superficie de baja
adherencia.
Cambio de la condición de suelo a un lado del veh́ıculo. CDT activado
A continuación se repite la simulación anterior utilizando el CDT propuesto. En la
Fig. 4.8 se muestra la fuerza de referencia provista por el acelerador (F ∗A) y las fuerzas
longitudinales aplicadas a cada rueda, provistas por el simulador (Fxrl y Fxrr). En
la Fig. 4.8(b) se muestra la fuerza máxima que es posible aplicar al suelo para cada
rueda, calculadas como ηl = µSlFzrl y ηr = µSrFzrr, y la fuerzas máximas estimadas
por los observadores η̂l y η̂r. Se puede ver que en el instante t = 3s la fuerza máxima
que puede transmitir la rueda izquierda disminuye a 600N , producto del cambio de
adherencia de la superficie sobre el lado izquierdo del veh́ıculo.
El control de tracción calcula las referencias de deslizamiento (Fig. 4.8(c)) de modo
que las fuerzas de tracción sean iguales a cada lado del veh́ıculo (Fig. 4.8). Por este
motivo, a pesar que la condición de suelo al lado derecho no se modifica y se podŕıa
continuar ejerciendo la misma fuerza al suelo, se limita la fuerza de tracción del lado
derecho también. A diferencia de la simulación anterior, en este caso no existe una
diferencia de fuerzas de tracción a izquierda y a derecha del veh́ıculo en el intervalo
t = 3s a t = 5s (Fig. 4.7(b)). Debido a ello, no se genera un momento alrededor del
eje z y el veh́ıculo prácticamente no desv́ıa prácticamente su trayectoria (sólo 4cm,
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Fig. 4.8(d)).
Al igual que en la primera simulación, entre t = 0s y t = 1s no se obtiene una
buena estimación de los parámetros ηj debido a que en la región de bajo deslizamiento
la fuerza es prácticamente independiente de este parámetro. Por esta misma razón
a partir del instante t = 3s no se obtiene una correcta estimación de ηr, ya que a
partir de este instante el control de tracción disminuye considerablemente la fuerza
aplicada al suelo en el lado derecho del veh́ıculo (Fxrr). Esto hace que la fuerza Fxrr
esté trabajando cerca de la zona lineal y el observador no estime ηr correctamente. De
todos modos este error de estimación no trae inconvenientes al control de tracción,
ya que a partir de t = 3s el control de tracción solamente utiliza la información de ηl
(el menor entre ηl y ηr).
Se puede ver además el desempeño del control de tracción, los cuales siguen a las
referencias de deslizamiento calculadas (Fig. 4.8(c)).
4.4. Control de tracción considerando fuerzas lon-
gitudinales y laterales
Al igual que los controles de tracción presentados en las secciones anteriores, el
objetivo de este control de tracción es evitar que las ruedas patinen. Aunque tiene
dos grandes diferencias con respecto a los anteriores,
1) Se consideran a las fuerzas laterales que se producen en los neumáticos para el
cálculo de la fuerza máxima que puede realizar un neumático, por lo tanto el control
funciona correctamente tanto en maniobras rectas como en curvas.
2) El control de tracción se realiza mediante limitadores de par (en lugar de utilizar
un control de deslizamiento). Esto tiene la ventaja en simplificar la implementación,
pero es más sensible a la incertidumbre en la estimación de la condición de suelo, tal
como se detallará en esta sección.
El control de tracción se diseña también a partir del modelo brush de neumático,
pero ahora considerando a las fuerzas laterales (2.7). Debido a que este modelo re-
quiere el conocimiento de la condición de suelo y la velocidad lateral, se utilizan los
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Figura 4.8: Cambio de la CDS a un lado del veh́ıculo. CDT activado. (a): Camino.
(b): Fuerzas máximas. (c): deslizamiento longitudinal. (d): Posición lateral.
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observadores de estas variables presentados en la sección 3.5.4.
Cálculo de los valores de fuerza máxima
Para garantizar la operación de los neumáticos en la región estable, no se debe
superar el valor de deslizamiento estable. A diferencia de lo que se planteó en los
controles de tracción longitudinales, en este control se debe evaluar el deslizamiento
combinado (2.8) y verificar que el mismo sea menor a de saturación (σ >= σm).
Por lo tanto, según (2.13), el valor máximo de la fuerza que puede transmitir un
neumático en cualquier dirección está dado por el producto entre la carga normal y
el coeficiente de rozamiento,
Fxyrjmax = µSjFzrj (4.9)






Aqúı, al igual que suced́ıa en los controles de tracción longitudinales µS y Fz son
condiciones impuestas por la situación actual del veh́ıculo. Además, debido a que la
dirección no es asistida, la fuerza lateral (Fy) queda determinada por la maniobra
que este realizando el conductor y las condiciones del medio. La única acción que
puede tomar el control de tracción para mantener la fuerza de tracción en la región
estable es, en el caso de requerirse, limitar la fuerza longitudinal. La fuerza máxima
longitudinal que puede ejercer un neumático para una CDS, fuerza normal y fuerza




2 − F 2yrj (4.11)
donde la fuerza lateral que ejerce el neumático se calcula a partir de los valores esti-
mados de αr, µSj (obtenidos a partir de los observadores presentados en la subsección
3.5.4) y Fzrj obtenidos a partir de, [27], y usando (2.7).
A partir de la máxima fuerza de tracción, el valor de par máximo que pueden apli-
carse a las ruedas de tracción se calculan considerando (2.42) en estado estacionario,
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Figura 4.9: Esquema del control de tracción considerando fuerzas laterales.
Trjmax = (Fxjmax + FRrj)Rd (4.12)
El diagrama en bloques de la estrategia de control de tracción se presenta en la figura
4.9.
Aqúı, la entrada al control de tracción es una referencia de par (T ∗), impuesta
por el pedal del acelerador. La referencia de par para cada rueda se limita mediante
saturaciones dinámicas (calculadas a partir de las variables estimadas) a un valor de
par máximo, Tsat. De acuerdo con el criterio dado en la subsección 3.5.4, si no es
necesario activar el CDT debido a que las fuerzas longitudinales están trabajando en
una región lejana a la saturación, el valor de par máximo se configura al valor de par
nominal de los motores Tn.
Por otro lado, cuando se necesita aplicar un control de tracción, el valor de Tsat
se obtiene como sigue:
Con los valores estimados de µ̂Sj, F̂yrj and F̂zrj, se calcula el máximo par que se
puede aplicar a cada rueda (Trl max y Trr max). Del mismo modo que sucedia en los
controles planteados en secciones anteriores, el valor máximo de par a cada lado del
veh́ıculo puede no ser igual, por lo tanto la referencia de par se limita al mı́nimo valor
de los dos. Esto evita la posible aparición de un momento de guiño. La salida del
control de tracción son dos referencias de par, las cuales ingresan a los controles de
par de cada motor eléctrico.
Concluyendo, para implementar la estrategia de control propuesta, es necesario
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conocer la condición de suelo a cada lado del veh́ıculo (µSj), las fuerzas laterales
traseras (Fyrj) y la fuerzas normales (Fzrj) en las ruedas traseras también. Las fuerzas
normales se asumen conocidas, estimadas de acuerdo a [27], mientras que la condición
de suelo y las fuerzas laterales traseras se obtienen con los valores estimados de µSj
y vy provistos por los observadores presentados en la subsección 3.5.4.
4.4.1. Simulaciones
Las simulaciones se realizaron utilizando el modelo presentado en la sección C.
Para lograr una velocidad de convergencia de los observadores adecuada al problema,
se eligieron las siguientes ganancias: g = 10, ε = 0,001. Ver sección 3.5.4. En los
primeros resultados, (4.4.2 a 4.4.4), el modelo de neumático utilizado en el simulador
es el modelo longitudinal lateral brush (2.2.4). En el caso presentado en 4.4.5, este
modelo se reemplaza por un modelo de Pacejka para validar la propuesta ante dife-
rencias significativas en el modelo de neumático. Además se incorpora el estimador
recursivo de la constante C del modelo brush. Al igual que en los controles de trac-
cion anteriores, se considera que los motores eléctricos de tracción se manejan con
variadores de velocidad que son capaces de aplicar una referencia de par en pocos
milisegundos [84]. Esto permite despreciar la dinámica de los actuadores.
4.4.2. Convergencia de los observadores
A continuación se prueba el desempeño de los observadores que utiliza el control
de tracción (sección 3.5.4), partiendo de una condición inicial distinta a la del sistema.
Se consideran dos casos en esta simulación. En el primero el veh́ıculo se encuentra
acelerando con una fuerza de 500 N sobre cada rueda de tracción desde t = 0s sobre
una superficie de alta adherencia (µS = 0,8) a lo largo de una trayectoria recta (sin
velocidad lateral). En t = 2s los observadores de µSj se activan con una condición
inicial (µSj = 0,2). Las figuras 4.10(a) y (b) muestran el error de estimación en las
coordenada ζ y en las coordenadas originales respectivamente. Como se puede ver, el
tiempo de convergencia es menos a 10 ms mientras que se puede ver un error final de
estimación de µSj debido a diferencias entre el modelo considerado para el observador
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y el modelo completo de veh́ıculo.
En el segundo caso, el veh́ıculo se encuentra doblando con un ángulo de direc-
ción constante, mientras acelera aplicando una fuerza de 500 N sobre cada rueda de
tracción, en una superficie de alta adherencia (µS = 0,8). La aceleración lateral es de
5 m/s2, Los observadores de condición de suelo estiman correctamente µ̂Sj mientras
que el observador de velocidad lateral se activa en t = 2s con un error de estimación
inicial.
En la figura 4.10(c) se muestra que el error de estimación en coordenadas ν con-
verge a cero, mientras que el error en las coordenadas originales (vy) termina en un
pequeño valor cercano a cero. Se puede ver que el tiempo de convergencia es de unos
300 ms, siendo notablemente mayor al tiempo de convergencia de los observadores de
condición de suelo, tal como se esperaba.
4.4.3. Frenado en una trayectoria curviĺınea. (ISO7975)
La siguiente simulación se realiza siguiendo las ideas descriptas en la norma
ISO7975 : 2006, adaptada a las restricciones del veh́ıculo considerado. El veh́ıcu-
lo circula sobre una trayectoria de alta adherencia (µSj = 0,8) entre t = 0s y t = 2s,
sin acelerar, con una velocidad inicial de 80 km/h. En t = 2s, comienza a doblar
hasta que la aceleración lateral alcanza 4m/s2 (con un radio de giro de 125 m) (ver
Fig. 4.11(a)).
En t = 5s el veh́ıculo frena repentinamente con las ruedas traseras (simulando un
frenado regenerativo) mientras continua doblando, lo que produce una desaceleración
de −2 m/s2.Se debe estacar que en la norma se requiere una mayor desaceleración,
pero la misma no se puede alcanzar debido a que solamente las ruedas traseras se
están utilizando para frenar, afectada además por la transferencia de carga hacia el
eje delantero durante la frenada, lo que reduce la capacidad de frenado del eje trasero.
En la figura 4.11(b), se puede ver que entre t = 0s and t = 5s,las fuerzas de
tracción están lejos de la saturación, mientras que entre t = 5s y t = 9s ellas están
limitadas al menor valor limite (Fxrlmax debido a la transferencia de carga que se
produce hacia el lado derecho.
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Figura 4.10: Errores de estimación de: (a) Condición de suelo µSj; (b) Variable trans-
formada ζ; (c) Variable transformada ν; y (d) Velocidad lateral vy.
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A partir de t = 10,2s debido a la disminución de velocidad del veh́ıculo, la ne-
cesidad de fuerza lateral también decrece, habiendo ahora más fuerza longitudinal
disponible Fxrlmax
Con respecto al desempeño de los observadores, se puede ver que entre t = 0s y
t = 5s la estimación de µSj no es confiable, debido a que la fuerzas están el la región
lineal. Como se puede ver, en este intervalo las derivadas de las fuerzas longitudinales
con respecto a µSj están debajo del valor ĺımite, |κj| < |thj| (Fig. 4.11(f)), lo que
indica que las fuerzas longitudinales están en la región poco dependiente de µSj y el
control de tracción no es necesario.
A partir de los t = 5s se puede apreciar la correcta estimación de la condición de
suelo, lo que coincide con el incremento considerable del valor de las derivadas de la
fuerza longitudinales respecto a µSj. Debido a la trasferencia de carga lateral, y por lo
tanto la disminución de carga sobre la rueda trasera izquierda, las fuerza longitudinal
del lado izquierdo del veh́ıculo se encuentra más cerca de la saturación que la del lado
derecho y esto hace que se estime mejor µSl que µSr. Lo mismo se puede apreciar en
la comparación de cada derivada de fuerzas con su correspondiente valor ĺımite en
la Fig. 4.11(f). Además, sólo µSl se usa para calcular los valores de fuerza ĺımites,
porque el ĺımite de la fuerza izquierda (Fxrlmax) es menor que el de la rueda derecha
(ver Fig. 4.11(b))
Las figuras 4.11(c) y 4.11(d) muestran que los valores de deslizamiento longitudinal
y los ángulos de deslizamiento lateral son pequeños, asegurando buena adherencia.
4.4.4. Aceleración longitudinal en una trayectoria curva con
cambio de condición de suelo
En esta simulación se realiza una aceleración brusca en una maniobra de giro. Una
disminución en la adherencia del suelo a un lado de veh́ıculo se introduce también con
el objetivo de exigir aún más el desempeño del control propuesto. El veh́ıculo viaja
siguiendo una trayectoria curva a 50 km/h de velocidad inicial, sobre una superficie
de alta adherencia (µS = 0,8). A partir de t = 2s, se acelera el veh́ıculo y se produ-
cen 400N de fuerza longitudinal sobre la calle. La figura 4.12 muestra los resultados
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Figura 4.11: Frenando en una trayectoria curviĺınea. (a) Aceleración longitudi-
nal/lateral. (b) Fuerzas de tracción. (c) Deslizamiento longitudinal. (d) Ángulo de
deslizamiento lateral trasero izquierdo. (e) Coeficientes de rozamiento. (f) Ĺımites e
indicadores de la calidad de estimación de µ̂Sj
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Figura 4.12: Aceleración longitudinal en curva y cambio de la condición de suelo.
(a) Fuerzas de tracción. (b) Ángulo de deslizamiento lateral trasero izquierdo. (c)
Coeficientes de rozamiento. (d) Ĺımites e indicadores de la calidad de estimación de
µ̂Sj.
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obtenidos usando el control de tracción. Se puede observar la en Fig. 4.12(a) la com-
paración entre la fuerza requerida (F ∗x ) y las fuerzas máximas longitudinales que el
veh́ıculo es capaz de transmitir para esta situación (Fxrl max y Fxrr max), obtenidas a
partir de (4.9).
A los t = 4s se realiza un cambio a una superficie de baja adherencia en el lado
izquierdo del veh́ıculo (µSl = 0,2). Se aprecia que desde este momento la estimación
de µSl converge al valor real (Fig. 4.12(c)). Lo mismo se puede ver en la comparación
entre la derivada de la fuerza izquierda con su correspondiente umbral (|κl| > |thl|),
en la figura 4.12(d). Cuando el umbral se supera el control de tracción debe limitar
el par aplicado.
Desde t = 4s, la fuerza longitudinal de referencia es mayor que la fuerza máxima
que la rueda izquierda puede transmitir al suelo, por lo tanto el control de tracción
limita la fuerza en ambas ruedas, con el valor de saturación calculado para la rueda
izquierda (el menor de los dos).
Debido a la acción del control de tracción, tanto el deslizamiento longitudinal
como los ángulos de deslizamiento lateral se mantienen dentro de la región estable de
fuerzas y el veh́ıculo puede continuar con su trayectoria sin perder estabilidad, como
se muestra en la Fig. 4.12(b). En la misma figura se muestra el valor del ángulo de
deslizamiento trasero estimado (calculado a partir de la velocidad lateral estimada),
el cual se aproxima al valor real, exceptuando al principio de la maniobra, donde la
fuerza aplicada es pequeña.
4.4.5. Prueba del control de tracción ante cambios en el mo-
delo del neumático
Dado que el control de tracción y los observadores que utiliza fueron diseñados pa-
ra un modelo particular de fuerzas de neumático (combined longitudinal-lateral brush
tire model), se desea evaluar su desempeño ante un cambio de modelo. Con esto se
comparan dos casos: cuando el mismo modelo se utiliza en el veh́ıculo simulado (en
CarSim) y cuando se utiliza un modelo de Pacejka. El modelo de Pacejka utilizado
corresponde a un neumático 205/55R16 cuyos parámetros se muestran en [57]. Debido
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a que los parámetros mostrados en [57] corrresponden a una superficie con coeficiente
de rozamiento unitario, el método de similaridad [58] se usa para simular el compor-
tamiento del neumático en una superficie de menor adherencia. Para tener en cuenta
el comportamiento del neumático durante la curva se utiliza teoŕıa de deslizamiento
combinado.
La caracteŕıstica de fuerzas del combined longitudinal-lateral brush tire model es
función de C, un parámetro que está dado por caracteŕısticas f́ısicas del neumático
y que se asumió constante en los casos anteriores, pero podŕıa variar ante un cambio
de modelo/marca de cubiertas.
El parámetro C del modelo brush modela a la pendiente de la fuerza longitudinal
para deslizamiento nulo (y lo aproxima para pequeño deslizamiento). Los observadores
que utiliza este control de tracción son robustos ante variaciones de C en la región
de elevado deslizamiento, porque como se explicó anteriormente, en esta región es
altamente dependiente de µS y poco dependiente de C. Sin embargo, su desempeño
en cuanto a la calidad de estimación de los parámetros µSj es mejor cuando el valor de
C se ajusta tal que las pendientes de la fuerza a bajo deslizamiento para el caso real
y para el modelo del observador. Además, el parámetro C se necesita para evaluar
correctamente a las ecuaciones limitadoras de par, que dependen de C.
Por esta razón, se propone un estimador recursivo (ver subsección 3.6). Este es-
timador se diseña para usar en conjunto con los observadores de µSj and vy que se
propusieron en 3.5.4. Dado que los cambios de C se manifiestan solamente cuando
se cambia un neumático por uno de distintas caracteŕısticas, o por el desgaste del
mismo, la estimación de C se realiza considerablemente más lenta que la estimación
de condición de suelo y velocidad lateral. Por este motivo la variación temporal de C
se puede asumir como nula, y el parámetro Ĉ se puede utilizar como un parámetro
conocido en los observadores previamente diseñados.
Las simulaciones presentadas en este caso tiene dos partes: la primera en la cual
se muestra el desempeño del estimador recursivo, y la segunda en la cual se utiliza el
valor del parámetro Ĉ estimado como entrada del control de tracción propuesto.
El algoritmo de estimación se prueba considerando la siguiente maniobra. Un
veh́ıculo circula a una velocidad longitudinal inicial baja (36 km/h) en ĺınea recta
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durante 90 segundos. Se aplica una entrada sinusoidal de par a ambos motores de
tracción de amplitud creciente (con un valor medio que compensa los rozamientos),
con el objetivo de generar un deslizamiento longitudinal variable y creciente, acotado
a que produzca fuerzas en la región lineal (Fig. 4.13(a)). Esto simula una situación de
conducción de sucesivas aceleraciones y frenados regenerativos suaves. La simulación
se repite dos veces: una utilizando en CarSim el modelo de brush con C = 50000 y
la otra empleando el modelo de Pacejka. El estimador se inicializa con un valor de
Ĉ = 500 en ambos casos obteniéndose los resultados de estimación que se muestran
en Fig. 4.13(b), en donde se puede ver que se obtiene Ĉ = 47000 para el modelo de
brush y Ĉ = 56500 para el modelo de Pacejka. El primero representa una estimación
del parámetro C = 50000 del modelo de brush y su error de estimación se atribuye
a que la pendiente de fuerzas en la región de bajo deslizamiento es algo menor a C.
El segundo valor corresponde a la pendiente del modelo de fuerzas de Pacejka en la
región de bajo deslizamiento y el parámetro Ĉ se interpreta en este caso como el
necesario para que un modelo de brush se parezca a este modelo de Pacekja en la
región de bajo deslizamiento.
La segunda parte de este caso corresponde a la prueba del control de tracción ante
un cambio de modelo, y utilizando los parámetros C estimados en la primera parte.
Se considera la siguiente maniobra: un veh́ıculo circula a lo largo de una trayectoria
recta sobre una superficie de adherencia media (µSj = 0,5) y el conductor acelera
produciendo una fuerza de referencia de 1200 N. Como la condición de suelo actual
no permite aplicar la referencia de fuerza al camino, el control limita a las fuerzas
de tracción. Luego, el veh́ıculo comienza una maniobra de giro a la izquierda con un
ángulo de dirección constante, y luego de tres segundos el ángulo de deslizamiento
lateral trasero se estabiliza en αr = 0,01. Debido al efecto de la transferencia de carga
la fuerza normal trasera izquierda disminuye.
En la maniobra propuesta se analizan dos instantes de tiempo: primero cuando
el veh́ıculo circula por la trayectoria recta, junto antes de comenzar a doblar y luego
cuando realiza la maniobra de giro, u que se estabiliza el ángulo de deslizamiento
lateral a αr = 0,01 rad. Cuando se considera el modelo brush la fuerza longitudinal
se comporta como se muestra en las curvas azul y rojas de la figura 4.14 respecti-
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Figura 4.13: Parte 1: estimación de C. (a) Deslizamiento longitudinal (b) Estimación
de C.
vamente. El control de tracción limita la fuerza longitudinal, resultando los puntos
de operación marcados como B y D respectivamente. En el punto D, la fuerza longi-
tudinal decrece con respecto a B por dos razones: el incremento de la fuerza lateral
y la disminución de la fuerza normal debido a la transferencia de carga que se pro-
duce en la curva. Se puede apreciar en ambos casos el control de tracción limita el
deslizamiento longitudinal, manteniendo a las fuerzas en la región estable.
Cuando se utiliza el modelo de Pacekja en el veh́ıculo, se muestra la fuerza lon-
gitudinal en las curvas verde y celeste (Fig. 4.14), para trayectoria recta y curva
respectivamente. En este caso, los puntos de operación son A y C. El efecto de usar
un modelo distinto produce un error de estimación en µSl. Por esta razón se puede
observar que en A, el control de tracción permite una fuerza un poco mayor que en B.
El mismo efecto puede observarse en la maniobra de giro (puntos C y D). Se puede
ver que aunque el modelo difiere con respecto al que se utilizó para el diseño del ob-
servador, el control de tracción mantiene a las fuerzas de tracción en la región estable
en trayectorias curvas y rectas.
En comparación con algunas propuestas anteriores, se pueden destacar las siguien-
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Figura 4.14: Parte 2. Comparación entre las fuerzas longitudinales ante un cambio de
modelo de neumático.
tes diferencias. Los observadores de orden reducido propuestos proporcionan una con-
vergencia más rápida en la estimación de la condición de suelo, en comparación con
la estrategia presentada en [28]. Además, en[28] la velocidad lateral se supone cono-
cida (o estimada por otro método), sin considerar su influencia en la estimación de
la condición de suelo. En cambio, en el presente trabajo se garantiza la convergencia
de los observadores combinados, mientras que la mejora en el tiempo de convergencia
de la estimación de la condición de suelo permite implementar un control de trac-
ción que puede reaccionar a cambios repentinos en la condición del camino. En [22]
la condición de suelo y el ángulo de deslizamiento lateral también se calculan uti-
lizando observadores no lineales, sin embargo, sólo se considera la dinámica lateral.
Por el contrario, en la presente propuesta se garantiza la convergencia del observador
también en maniobras de deslizamiento longitudinal durante curvas, lo que permite
implementar una estrategia de control de tracción durante la aceleración o el frena-
do, tanto en trayectorias rectas como curvas. Además, en este trabajo no se necesita
medir el par de autoalineación, pero se debe medir la velocidad angular de la rueda.
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4.5. Control de tracción y estabilidad
Las estrategias utilizadas para el control aplicadas al control de la dinámica veh́ıcu-
los se clasifican en dos niveles o jerarqúıas, según sus objetivos:
1) Garantizar la adhesión entre la rueda y el suelo tanto en aceleración como en
frenado. Esto es control de tracción y frenado regenerativo (lo que se ha mostrado
hasta aqúı en este caṕıtulo), y también el frenado mecánico ABS.
2) Mantener el veh́ıculo sobre la trayectoria deseada por el conductor. Dentro de
esta categoŕıa se encuentran diversos tipos de control de estabilidad.
Se mencionan dos niveles o jerarqúıas de control, dado que para realizar un control
de estabilidad es necesario primero haber garantizado la adhesión de todas las ruedas
del veh́ıculo. Por este motivo, en esta sección se muestra un sistema de control de
estabilidad sencillo y conocido en la bibliograf́ıa, el cual utiliza como actuadores de
control a las ruedas de tracción del veh́ıculo, controladas por el sistema de control de
tracción presentado en la sección anterior. En cuanto a la complejidad de implemen-
tación, no es necesario incorporar ningún sensor ni actuador más que los utilizados
por el control de tracción, simplemente se debe incorporar el software que permita
implementarlo.
No se ha hecho desarrollo teórico del control de estabilidad, pero se lo utiliza para
mostrar una aplicación más del control de tracción propuesto, y para que sirva de
punto de partida para nuevas propuestas de control de estabilidad.
4.5.1. Cálculo de los valores máximos de fuerza y par aplica-
bles
El cálculo de los valores máximos de fuerza se realiza del mismo modo que se
realizó en el control de la sección anterior utilizando (4.11), y los valores máximos de
par a partir de (4.12).
El diagrama en bloques de la estrategia de control de tracción se presenta en la
figura 4.15.
La entrada al sistema de tracción es una referencia de par (T ∗) impuesta por el
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Figura 4.15: Control de tracción
pedal del acelerador. Como los niveles de par máximo izquierdo y derecho (Trlmax y
Trrmax) pueden ser distintos en caso de condición de suelo y/o carga normal distinta a
un lado y a otro del veh́ıculo, la referencia de par se limita al menor nivel de ellos. Esto
evita que el veh́ıculo pueda ejercer un par diferencial que tienda a desestabilizarlo.
Luego de esta etapa, el par a aplicar en cada rueda se obtiene combinando esta refe-
rencia con la proveniente del control de estabilidad (∆Fx). Finalmente, la referencia
de par para cada rueda (T ∗rj) se limita, ahora individualmente, a su correspondiente
nivel de par máximo (Trjmax).
Para implementar la estrategia de control propuesta es necesario conocer la con-
dición de suelo a cada lado del veh́ıculo (µSj), las fuerzas laterales traseras (Fyrj) y
las fuerzas normales en las ruedas (Fzrj). Las primeras se obtienen a partir de los
observadores presentados en (3.5.4) y las últimas se estiman tal como se realiza en
[27].
4.5.2. Control de estabilidad
El control de estabilidad utilizado es un control directo de guiño [29, 85], el cual
compara la velocidad de guiño esperada para un modelo lineal de veh́ıculo (4.13)










Figura 4.16: Esquema del control de estabilidad.
[38, p.231] con la medición realizada por un giróscopo.
r∗ = δ
vx




Aqúı Cαf y Cαf son los coeficientes de stiffness delantero y trasero respectiva-
mente, los cuales se corresponden con la pendiente de la fuerza lateral cuando el
deslizamiento es nulo. Para el modelo de neumático de este trabajo el valor de los
coeficientes de stiffness trasero y delantero se corresponde con la constante C del mo-
delo (2.11). Esto se puede demostrar evaluando el modelo citado para deslizamiento
longitudinal nulo, luego calculando la derivada con respecto al deslizamiento lateral,
y evaluando a la derivada en deslizamiento lateral nulo. Este parámetro se identifica
mediante el estimador recursivo presentado en la subsección 3.6.
La referencia de guiño (r∗) se compara con la velocidad de guiño real medida por
un giróscopo. Aśı, cuando un veh́ıculo realiza maniobras suaves, las fuerzas laterales
se comportan como una función lineal del deslizamiento lateral y la diferencia entre
la velocidad de guiño de referencia y la medida es prácticamente nula, por lo que el
control de estabilidad no actúa. En cambio, cuando se realizan maniobras para las
cuales las fuerzas laterales se acercan a la región de saturación existirá una diferencia
entre la velocidad de guiño de referencia y la real, para lo cual el control de estabilidad,
a través de un controlador PI, aplicará una diferencia de par entre los motores de
tracción del veh́ıculo intentando reducir esa diferencia. Las constantes seleccionadas
del PI son kp = 7500 y ki = 20000.
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4.5.3. Evaluación de la estrategia de control propuesta
A fin de validar el comportamiento del control de tracción propuesto en la sección
anterior, y los observadores propuestos en la subsección 3.5.4 dentro de un esquema
de control de estabilidad de guiño, se proponen a continuación dos simulaciones, las
cuales se realizaron utilizando el modelo presentado en C.
4.5.4. Aceleración en curva y cambio de condición de suelo
En este caso el veh́ıculo circula sobre una trayectoria curva con una velocidad
inicial de 70 km/h, sobre una superficie de adherencia media-baja (µS = 0,5). A
partir de t = 2 s el conductor presiona el acelerador, lo que lleva a intentar transmitir
una fuerza de 1000 N al suelo.
En la Fig. 4.17 se presentan los resultados obtenidos cuando no se emplea el
control propuesto. En este caso, la fuerza requerida por el conductor supera a la
fuerza que se puede transmitir al suelo, por lo que sólo pueden transmitirse las fuerzas
máximas (ver Eq(4.9)), las cuales coinciden con las fuerzas efectivamente transmitidas
al suelo(Fxrl y Fxrr en Fig. 4.17(a)). Como se observa en la Fig. 4.17(c), dado que la
fuerza aplicada por los motores de tracción es superior a la máxima posible para esta
condición de suelo, el deslizamiento longitudinal alcanza valores inaceptables para
una conducción segura. Esto, a su vez, produce que las fuerzas laterales ejercidas
por el eje trasero disminuyan y no sean capaces de sostener la cola del veh́ıculo,
incrementándose significativamente el ángulo de deslizamiento lateral trasero (Fig.
4.17(b)).
Si bien la condición de suelo a cada lado del veh́ıculo es la misma, debido a
la transferencia de carga lateral que se produce en la curva, la fuerza longitudinal
máxima que se puede transmitir del lado derecho es mayor al izquierdo. Por lo tanto las
fuerzas efectivamente transferidas al suelo (Fig. 4.17(a)) son distintas, produciéndose
un momento alrededor del eje Z del veh́ıculo que también contribuye en desviarlo de
su trayectoria.
En la Fig. 4.18 se muestran los resultados obtenidos empleando el control propues-
to, para la misma situación (entre 0 y 4 s). Luego entre t = 4s y t = 5s se muestra el
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Figura 4.17: Aceleración en curva sin control de tracción. (a) Fuerzas. (b): Ángulo de
deslizamiento lateral trasero. (c) Deslizamiento longitudinal.
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comportamiento del veh́ıculo ante un cambio de CDS a uno de los lados del veh́ıculo.
Se puede ver en la Fig. 4.18(a) la comparación entre la fuerza requerida por la manio-
bra, y las fuerzas máximas longitudinales que es capaz de transmitir el veh́ıculo para
esta situación, obtenidas a partir de (4.9). En la misma figura se presentan también
las fuerzas reales transmitidas por cada rueda de tracción. Entre 0 y 2 s se aprecia que
la fuerza de referencia se aproxima al promedio de las fuerzas transmitidas a izquierda
y derecha, debido a la acción del control de guiño. A partir de t = 2 s, la fuerza longi-
tudinal requerida es mayor al valor máximo que puede transmitir la rueda izquierda,
por lo que el control de tracción limita la esta fuerza a su valor de saturación. La
fuerza transmitida por la rueda derecha en este caso también es menor a la izquierda
debido a la acción del control de estabilidad. En la Fig. 4.18(c) se puede ver que los
deslizamientos longitudinales quedan limitados a valores aceptables, a diferencia de
la simulación anterior.
Para comprobar el desempeño del control introduce un cambio de CDS a una
superficie de adherencia baja (µSl = 0,3) sobre el lado izquierdo del veh́ıculo a en
t = 4s. Se puede ver en Fig.4.18(a) la rápida disminución en las fuerzas máximas y
las fuerzas efectivamente transferidas al suelo. Gracias la acción del control los desli-
zamientos se mantienen acotados en valores aceptables y el veh́ıculo puede continuar
circulando por su trayectoria sin perder estabilidad.
Con respecto a la estimación de la CDS, se puede ver en Fig. 4.18(e) que en-
tre t = 0s y t = 2s la estimación no es correcta. Esto se debe a que las fuerzas
longitudinales y laterales ejercidas en este intervalo son pequeñas y las mismas son
poco dependientes de µSj. A partir de t = 2s aumentan las fuerzas ejercidas por los
neumáticos de tracción, y esto produce que se mejora la estimación µSj. A pesar de
los errores de estimación que se producen en µS producto de diferencias entre el mo-
delo de simulación y el modelo empleado para este trabajo, las fuerzas longitudinales
estimadas a partir de los valores de µSj estimados coinciden con las fuerzas reales
(Fig. 4.18(b)). Además se muestra la correcta estimación del ángulo de deslizamiento
lateral, αr, en la Fig. 4.18(d).
Por último se muestra el desempeño del control de estabilidad en 4.18(f). Aqúı
se puede apreciar el seguimiento de la referencia de guiño y la corrección del control
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ante los transitorios que se producen en el instante de aceleración (t = 2s) y en el
instante de cambio de CDS (t = 4s).
4.5.5. Aceleración en recta, frenado en curva y cambio de
CDS
En esta simulación el veh́ıculo circula por una trayectoria recta entre 0 y 1.5 s sin
acelerar a una velocidad inicial de 90 km/h sobre una superficie de alta adherencia
(µS = 0,9). En t = 1,5s comienza a doblar (Fig. 4.19(e))y a los t = 2s frena brus-
camente con las ruedas traseras (regenerativo) mientras continua doblando(4.19(a)).
A los t = 4s, mientras el conductor sigue frenando bruscamente, cambia la condición
de suelo a una superficie de baja adherencia. En esta figura se puede ver que entre
t = 0s y t = 4s las fuerzas se encuentran lejos de la saturación y entre t = 4s y t = 7s
están completamente saturadas. Entre t = 1, 5s y t = 2s, las fuerzas de saturación
longitudinales disminuyen debido a que se esta ejerciendo fuerza lateral. A partir de
t = 1,5s las fuerzas de saturación izquierda y derecha se separan debido a la trans-
ferencia de carga lateral. En t = 2s las fuerzas de saturación disminuyen debido a la
transferencia de carga hacia el eje delantero que se produce en el frenado.
Con respecto a la estimación de la condición de suelo, se puede ver en Fig.(4.19(c))
que entre t = 0s y t = 2s la estimación no es correcta. Esto se debe a que las fuerzas
longitudinales y laterales ejercidas en este intervalo son pequeñas y las mismas son
poco dependientes de µSj. A partir de t = 2s aumentan las fuerzas ejercidas por los
neumáticos de tracción, y esto produce que se comience a estimar bien a µS. A los
t = 4s, se produce el cambio de condición de suelo y se observa la correcta estimación
de µSl y µSr.
La estimación de αr se aprecia ver en la Fig. 4.19(b). Se puede ver el incremento de
αr a los t = 4s cuando disminuye la condición de suelo. Producto de esto el veh́ıculo
tiende a hacer oversteering, lo cual se traduce como un incremento de la velocidad de
guiño Fig. 4.19(g), y el modelo de conductor y el control de estabilidad lo corrigen
mediante la acción de la dirección Fig. 4.19(e) y el par diferencial respectivamente.
Debido al cambio de condición de suelo producido a los t = 4s el veh́ıculo es capaz
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Figura 4.18: Aceleración en curva. CDT activado. (a) Fuerzas de referencia, máximas
y reales. (b): fuerzas reales y estimadas. (c) Deslizamiento longitudinal. (d) Angulo
de deslizamiento lateral trasero. (e): Condición de suelo. (f): velocidad de guiño de
referencia y real.
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de transmitir menos fuerza al suelo. La fuerza lateral requerida no se puede disminuir
debido a que es la que se necesita para mantener al veh́ıculo realizando la maniobra
requerida, por lo tanto el control de tracción debe disminuir el par aplicado por los
motores Fig. 4.19(a). En la Fig. 4.19(f) se muestra el perfil de velocidad. A los t = 2s
se observa la desaceleración producto del frenado y los t = 4s se puede ver el cambio
de pendiente de velocidad debido a que a partir de ese instante no es posible transmitir
los 1000 N de frenado requeridos.
4.5.6. Comparación entre CDT propuesto contra un CDT
longitudinal
En esta simulación se propone comparar el desempeño entre el control de tracción
propuesto, con respecto a uno que solamente utiliza el modelo longitudinal (CDTL)
durante una maniobra de giro con aceleración longitudinal. Se comparan dos aspectos:
qué ocurre cuando no se consideran en las saturaciones las fuerzas laterales y luego
qué sucede cuando cambia la CDS durante una curva, además del efecto anterior.
La fuerza de saturación para el CDTL es µSjFzrj, que se corresponde con (4.11)
cuando Fyrj = 0. Esto representa que no se considera la fuerza lateral ejercida por
los neumáticos de tracción. Dado que el CDTL propuesto necesita conocer la CDS,
se supone que utiliza un estimador longitudinal de la misma, como los previamente
propuestos (sección 3.4.1). Este estimador funciona solamente en rectas, y cuando
el veh́ıculo comienza a doblar deja de estimar correctamente, por lo tanto se utiliza
para el control el último valor estimado antes de comenzar la curva. El control de
estabilidad continua activado y funcionando del mismo modo que en las simulaciones
anteriores.
En esta simulación el veh́ıculo circula por una trayectoria recta con una velocidad
inicial de 70 km/h sobre una superficie de adherencia media-baja: µSj = 0,5. A los 2s
acelera intentando transmitir 650 N al suelo y comienza a doblar. En la Fig. 4.20(c)
se puede ver que el deslizamiento longitudinal de la rueda izquierda alcanza un valor
superior 0.1 antes de los t = 6s, el cual es algo elevado para una CDS de adherencia
media, pero la rueda permanece estable. En esta condición la fuerza máxima total se
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Figura 4.19: Frenado en curva. CDT activado. (a) Fuerzas de referencia, máximas
y reales. (b) Ángulo de deslizamiento lateral trasero. (c): Condición de suelo. (d):
Deslizamiento longitudinal. (e): ángulo de dirección. (f): velocidad longitudinal: (g):
velocidad de guiño de referencia y real.
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encuentra muy cerca de la saturación. A los t = 6s disminuye levemente la adherencia
de la superficie a µSj = 0,4 lo que hace que el neumático pierda la adherencia con el
suelo.
Se puede observar en Fig. 4.20(a) que las fuerzas de saturación calculadas Fxrjmax
no disminuyen durante la maniobra de giro (entre t = 2s y t = 8s) debido a que no se
consideran las fuerzas laterales en las saturaciones. Las mismas tampoco disminuyen
ante el cambio de CDS (a los 6s) debido a que el estimador longitudinal asociado al
CDTL estima correctamente la CDS solamente en trayectorias rectas y está utilizando
el último valor de uSj previo a comenzar a circular por la curva.
Se puede observar también que el deslizamiento lateral trasero alcanzado a t = 8s
es elevado (11 grados), comprometiendo la estabilidad del veh́ıculo (Fig. 4.20(b)),
dado que el mismo se aleja unos 4 metros de la trayectoria de referencia los cuales ni
el modelo de conductor ni el control de estabilidad son capaces de corregir.
La velocidad longitudinal del veh́ıculo en t = 6s es de 92 km/h.
Ahora se repite la misma simulación con el CDT propuesto. En la figura 4.21(a)
se puede ver que las fuerzas de saturación disminuyen durante la parte del ensayo
que corresponde al giro (a partir de t = 2s) y que las mismas son inferiores a la
simulación anterior. Además, las mismas disminuyen ante el cambio de CDS en t = 6s.
En la figura 4.21(c) se puede observar la disminución considerable del deslizamiento
longitudinal con respecto a la simulación anterior. El deslizamiento lateral disminuyó
prácticamente a la tercera parte (ver Fig. 4.21(b)) y se compara con su estimación
para mostrar el desempeño del observador lateral. El veh́ıculo prácticamente no se
separa de la referencia de trayectoria deseada.
La velocidad longitudinal del veh́ıculo en t = 6s es algo menor (89 km/h). Se pierde
un poco de velocidad longitudinal con respecto al CDTL, debido a la saturación de las
fuerzas de tracción en un nivel menor, pero es necesario a fin de mantener el veh́ıculo
estable y en la trayectoria deseada.
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Figura 4.20: Comparación entre CDT propuesto contra un CDT longitudinal. Con-
trol longitudinal activado.(a) Fuerzas de referencia, máximas y reales. (b) Angulo de
deslizamiento lateral trasero. (c): Deslizamiento longitudinal.
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Figura 4.21: Comparación entre CDT propuesto contra un CDT longitudinal. Control
longitudinal lateral activado. (a) Fuerzas de referencia, máximas y reales. (b) Angulo
de deslizamiento lateral trasero. (c): Deslizamiento longitudinal.
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4.6. Control de tracción y estabilidad consideran-
do la velocidad longitudinal
Existen situaciones en las que un veh́ıculo toma una curva a una velocidad lo
suficientemente alta para que el control de estabilidad propuesto en la sección anterior
no sea capaz de mantener estable al mismo. Por ese motivo, en esta sección se propone
un sistema que conociendo a velocidad del veh́ıculo y el ángulo de dirección, es capaz
de predecir si el veh́ıculo, de continuar avanzando en esa condición, se despistará en
los próximos instantes. En el caso de detectar una condición de despiste, se diseñó un
sistema de frenado que disminuye la velocidad del mismo con el objetivo de evitar el
despiste.
4.6.1. Comportamiento de un veh́ıculo durante maniobras de
giro
La pérdida de estabilidad de un veh́ıculo se puede producir por distintos factores.
En este trabajo se analizan situaciones en las cuales la velocidad longitudinal del
veh́ıculo es demasiado elevada para el radio de curvatura que se desea realizar. Para
esto, se puede calcular el radio de curvatura para movimiento circular uniforme como
[38]
R = v2x/ay
donde ay es la aceleración lateral del veh́ıculo, la cual es proporcional a la fuerza
lateral ejercida,
ay = (Fyf + Fyr)/m.




el cual se interpreta como el radio de giro de la curva más cerrada que se podŕıa
tomar a esta velocidad. Aqúı, aymax = µG/m es la aceleración lateral que alcanzaŕıa
el veh́ıculo si cada una de las cuatro ruedas fuera capaz de transmitir una fuerza de
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Figura 4.22: (a) Aceleración lateral y (b) radio de giro, en función del ángulo de di-
rección. Con control de guiño (ĺınea de trazos) y sin control de guiño (ĺınea continua).
µSjFzij antes de que el veh́ıculo perdiera el control (donde G es el peso del veh́ıculo).
Sin embargo, como se demuestra a continuación, este ĺımite en general no se alcanza.
Para ello se estudia el comportamiento en estado estacionario de la aceleración
lateral y el radio de giro en las siguientes condiciones: se excita al modelo (2.17) con
una entrada de dirección del tipo rampa, y se repite el ensayo para tres velocidades
longitudinales constantes de 20, 25, y 30 m/s, y una superficie de alta adherencia,
µS = 1. Además, para cada velocidad, se simula al sistema con y sin control de
guiño. La pendiente de la rampa es lo suficientemente lenta (3 minutos) como para
interpretar los valores de salida del sistema como puntos en estado estacionario.
En la Fig. 4.22(a) se muestra la aceleracion lateral en función del ángulo de direc-
ción (δ). El valor más elevado de δ que alcanza cada una de las curvas corresponde
con el ángulo de dirección a partir del cual el veh́ıculo se inestabiliza. Se puede ver
que para las velocidades de 25 y 30 m/s sin control de guiño no es posible alcanzar
la aceleración lateral máxima teórica de aymax = 9,81 m/s
2.
En cambio, para los mismos casos de 25 y 30 m/s con control de guiño activado, se
aprecia que las aceleraciones laterales obtenidas se acercan al ĺımite teórico, aunque
siempre serán algo inferiores debido a que las ruedas traseras también ejercen fuerza
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longitudinal (ver (4.9)).
Para el caso de vx = 25 m/s se puede ver que cuando el control de estabilidad
se encuentra desactivado, para un valor de δ > 5,5 · 10−3 rad el veh́ıculo pierde
estabilidad, lo cual corresponde a un radio máximo de 110 m (Fig. 4.22(b)). Sin
embargo, cuando se activa el control de guiño, para la misma velocidad longitudinal
es posible obtener un radio de giro de 65 m con un ángulo de dirección de hasta
δ > 14 · 10−3 rad (muy cercano al radio mı́nimo teórico de 63, 7 m que resulta de
evaluar (4.14) en 25 m/s). Se puede concluir entonces que el control de guiño permite
tomar curvas con aceleraciones laterales mayores, y lograr radios de giro menores,
aumentando el aprovechamiento de las fuerzas que pueden ejercer los neumáticos.
Sin embargo, aún con control de guiño puede perderse el control del veh́ıculo si
la velocidad longitudinal es elevada o el radio de giro deseado es demasiado pequeño.
Esto se debe a que en esta condición la fuerza total (en direcciones X e Y ) que puede
ejercer un neumático se encuentra en su ĺımite teórico (ver (4.9)), y no es posible
transmitir al suelo la fuerza longitudinal que el control de guiño requeriŕıa para man-
tener al veh́ıculo estable. En estas condiciones existiŕıan dos opciones para mantener
al veh́ıculo estable: disminuir el ángulo de dirección o la velocidad longitudinal. En
el modelo considerado el sistema de dirección está controlado por el conductor, por
lo que la única alternativa para mantener estable al veh́ıculo en forma automática es
reducir la velocidad. Por lo tanto, se propone desarrollar una estrategia de control de
frenado que se anticipe a las condiciones de inestabilidad que el control de guiño no
podŕıa corregir, y aumentar aśı el rango de estabilidad del veh́ıculo.
4.6.2. Puntos de equilibrio
Con el fin de determinar la condición a partir de la cual el veh́ıculo pierde estabili-
dad, se determinan a continuación los puntos de equilibrio de (2.21). Para simplificar
el análisis, se realiza un cambio de variables del sistema: αf = δ − (vy + lfr) /vx, en
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el intervalo en que las fuerzas laterales no están saturadas (α < αS), obteniéndose,
α̇f = −q1Fyf − q2Fyr − q3∆Fx + r + δ̇ (4.15)
ṙ =

































Despejando r de (4.15) y reemplazando (4.17) resulta:










Luego, reemplazando (4.18) en (2.23) y luego en (2.24), y expresando las fuerzas
por su expresión (2.6) en el intervalo (α < αS), se obtiene un polinomio de grado
nueve en αf , cuyos coeficientes [k0...k9] son función de δ, vx, ∆Fx y las constantes
f́ısicas del sistema.
k0 + k1 αf + ...+ k9 αf
9 = 0 (4.19)
Las ráıces de este polinomio indican los valores de estado estacionario que podŕıa
alcanzar αf . Resolviendo numéricamente para diferentes condiciones de δ, vx y ∆Fx
se comprueba que para un amplio rango de velocidades y ángulos de dirección, de
las 9 ráıces de (4.19), una o tres ráıces son reales, mientras que las restantes son
complejas conjugadas. Dentro de las ráıces reales, si el sistema es estable, la menor
de ellas corresponde al valor que αf alcanza en estado estacionario. Si el sistema es
inestable no existen ráıces reales en el invervalo (0 ≤ α ≤ αS). Esta última condición
se usa en este trabajo para detectar cuándo el veh́ıculo perdeŕıa estabilidad y aśı
actuar sobre la velocidad longitudinal del mismo.
En la Fig. 4.23 se muestra la evolución de la menor ráız de (4.19) en función
del ángulo de dirección, δ, para las mismas tres velocidades longitudinales analizadas
en la sección anterior. Se incluye además la evolución de esta ráız para las mismas
velocidades, pero suponiendo que el control de guiño ejerce un par diferencial ∆Fx =
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Figura 4.23: Ángulo de deslizamiento lateral delantero en función del ángulo de di-
rección. Con par diferencial de −200 N (ĺınea de trazos), y sin par diferencial (ĺınea
continua).
−200 N (el signo negativo se debe a que la fuerza longitudinal izquierda debe ser
mayor a la derecha para oponerse a la inestabilidad del sistema).
Para los casos con par diferencial nulo se observa que los valores de δ a los cuales αf
crece significativamente (llegando a superar αfS) se corresponden con los que indican
que el sistema se inestabiliza (ver Fig. 4.22(a)). Para los casos con acción diferencial,
los valores que indican la pérdida de estabilidad no coinciden necesariamente con los
de la sección anterior, ya que ahora se aplica un par diferencial fijo, y no la salida del
controlador PI.
En la Fig. 4.23 se puede ver que si un veh́ıculo circula a 30 m/s (sin control
de estabilidad) y se aplica una entrada de dirección δ = 2 · 10−3 rad, el mismo se
inestabilizaŕıa. Para la misma condición, si el control de guiño ejerce un par diferencial
de −200 N, el veh́ıculo se mantiene estable (punto A). Esta misma condición podŕıa
lograrse sin un control de guiño, empleando en cambio un control de velocidad lo
suficientemente rápido que fuera capaz de disminuir la velocidad del veh́ıculo a 25 m/s
antes de que se inestabilice (también en el punto A).
Por último se puede ver que para el veh́ıculo circulando a 30 m/s (con control
de estabilidad) y con una entrada de dirección δ = 6 · 10−3 rad, la acción del par
diferencial no resulta suficiente para no perder la estabilidad. Es necesario además
reducir la velocidad a 25 m/s para mantener al veh́ıculo estable (punto B). Este caso
demuestra que la acción diferencial por śı sola puede no ser capaz de estabilizar al
veh́ıculo, siendo necesario también una disminución de la velocidad longitudinal para
lograrlo.
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4.6.3. Algoritmo de frenado
En función de lo analizado anteriormente, se propone el siguiente algoritmo para
reducir la velocidad cuando se detectan condiciones que de mantenerse llegaŕıan a
inestabilizar el veh́ıculo, aún con el control de guiño. Este algoritmo funciona en
conjunto con el control de guiño, y tiene como entradas la velocidad actual (vx), el
ángulo de dirección (δ), y el par diferencial de referencia generado por el control de
guiño (∆Fx).
Algoritmo:
1. Se calculan las ráıces de (4.19) para los valores actuales de δ, vx y ∆Fx.
2. Si existen ráıces reales en el invervalo (0 ≤ α ≤ αS) se vuelve a 1. Si no se pasa
a 3.
3. En una variable auxiliar se decrementa vx en 1 m/s y se recalculan las ráıces
de (4.19) para las condiciones actuales de δ, ∆Fx y el nuevo valor de vx. Esta
secuencia se repite hasta encontrar un valor de vx con el cual se logre que (4.19)
tenga una ráız real en el intervalo (0 ≤ α ≤ αS). Dicho valor de vx se define
como vx lim.
4. Se activa el control de velocidad empleando como referencia vx lim.
De esta forma se obtiene la máxima velocidad para la cual el veh́ıculo se man-
tendŕıa estable para una condición dada de δ y ∆Fx. Por lo tanto, el control de frenado
debe disminuir la velocidad hasta este valor de velocidad para que el veh́ıculo no se
despiste en los próximos segundos.
4.6.4. Control de velocidad
Para implementar el algoritmo de control de estabilidad completo se propone
un lazo de control de velocidad, donde el pedal del acelerador se convierte en una
referencia de velocidad, y a partir de la medición de velocidad longitudinal se genera
una señal de error, la cual se corrige a través de un controlador PI que genera la
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Figura 4.24: Esquema del control de frenado
referencia de fuerza para las ruedas de tracción. Cuando se detecta una condición de
velocidad excesiva en curva, a través del algoritmo anterior, se ignora la referencia de
velocidad impuesta por el conductor, y la referencia pasa a ser vxlim. El frenado se
realiza a través de fuerzas longitudinales negativas ejercidas por los motores eléctricos
del veh́ıculo operando como generadores, y recargando las bateŕıas. En la Fig. 4.24 se
muestra un esquema del control.
4.6.5. Resultados
Para comprobar el desempeño de la estrategia propuesta, se ensaya la siguiente
maniobra. Un veh́ıculo circula a una velocidad de 30 m/s, con el control de guiño
activado. En t = 0 s se comienza a girar la dirección hasta llegar a δ = 10 · 10−3 rad
en aproximadamente t = 0,5 s, con una dinámica que emula a la del conductor cuando
gira el volante. Las constantes f́ısicas del veh́ıculo son: m = 670 kg, Iz = 350 kg/m
2,
lf = 1,02 m, lr = 0,68 m, d = 1, 3 m, C = 50000 N/rad.
En función del análisis anterior, se puede presuponer que ante esta maniobra el
veh́ıculo se inestabilizará aún con el control de guiño activado (ver Fig. 4.22(a)). En
la Fig. 4.25 se muestra una simulación de la maniobra descripta sin el control de
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Figura 4.25: Desempeño de la estrategia propuesta. (a) Ángulo de deslizamiento la-
teral y de dirección. (b) Velocidad longitudinal. (c) Coeficiente de rozamiento en las
ruedas traseras.
velocidad propuesto (NC) y empleando el control propuesto vxC. En ambos casos, el
control de guiño se encuentra activado.
En la Fig. 4.25(a) se muestra la entrada de dirección y el ángulo de deslizamien-
to lateral delantero (αf ). Se puede ver que si no se emplea el control de velocidad
propuesto, en t = 1,8 s el deslizamiento lateral supera al valor de αfS = 0,081 rad y
luego se incrementa significativamente, indicando la pérdida de estabilidad del veh́ıcu-
lo (trazo azul). Por otra parte, con el control de velocidad activado, αf no supera el
valor de saturación. En la Fig. 4.25(b) se muestra el comportamiento del control de
velocidad (referencia y velocidad real), donde la referencia se obtiene del algoritmo
propuesto que se ejecuta cada 100 ms. En t = 0 s la referencia es impuesta por el
conductor del veh́ıculo (v∗x = 30 m/s). En t = 0,1 s se puede ver que el algoritmo
detecta que para la condición actual de δ, ∆Fx y vx se perderá estabilidad, y por lo
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tanto modifica la referencia de velocidad a v∗x = 26 m/s. Aqúı es importante destacar
que se está detectando una condición de inestabilidad que recién se produciŕıa en
t = 1,8 s, es decir que el control se está anticipando 1,7 s. Esto resulta fundamental,
ya que permite emplear la fuerza disponible para realizar un frenado controlado, an-
tes de que las fuerzas laterales sean mayores. Luego de t = 0,1 s se aprecia que la
referencia de velocidad continúa disminuyendo, en la medida que aumenta el ángulo
de dirección (δ), hasta alcanzar los 21 m/s.
En la Fig. 4.25(c) se muestra el coeficiente de rozamiento instántaneo calculado
para las ruedas traseras (µrj =
√(




/Fzrj). Se puede ver que para el caso
en que el control de velocidad está desactivado, la fuerza total crece hasta llegar a
saturar en t = 1,5 s (µ = 1). En cambio, cuando el control de velocidad está activado
se aprovecha el tiempo desde 0,1 s a 1 s para frenar el veh́ıculo, y en la medida que
se va necesitando fuerza lateral, disminuye la fuerza de frenado (esto se aprecia en el
cambio de pendiente de la velocidad real en la Fig. 4.25(b)).
4.7. Conclusiones
En este caṕıtulo se presentaron cinco estrategias de control de tracción, cuyo
elemento común es que todas utilizan información de variables estimadas por los
observadores propuestos en el caṕıtulo anterior, las cuales se utilizan para calcular la
fuerza máxima que se puede transferir al suelo, y de esta forma limitar el par o el
deslizamiento de las ruedas de tracción para evitar que las mismas patinen.
Las primeras dos estrategias (secciones 4.2 y 4.3) presentadas se basan en un
modelo longitudinal de veh́ıculo (de una rueda) y de fuerzas de tracción. En cada una
de estas estrategias se plantearon dos lazos de control de deslizamiento por cada rueda
de tracción utilizando linealización por realimentación. La referencia de deslizamiento
se calcula a partir de la fuerza que el conductor desea transferir al suelo. Ambas
estrategias funcionan adecuadamente en trayectorias rectas y utilizan información de
la condición de suelo estimada por observadores no lineales presentados en el caṕıtulo
anterior. En la primera estrategia de control, la fuerza máxima se calcula a partir de
la condición de suelo estimada y el conocimiento de las fuerzas normales, mientras
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que en la segunda propuesta se estima directamente la fuerza máxima que se puede
aplicar al suelo. En ambos casos, a partir de la estimación de la fuerza máxima que se
puede transmitir al suelo se calcula el deslizamiento máximo que se le puede permitir
a las ruedas de tracción, y con esta cota se limita a la referencia de deslizamiento de
entrada al sistema de control.
Luego, en la tercer estrategia (sección 4.4), se extiende la aplicación del control
de tracción para que funcione cuando se realizan aceleraciones o frenados regenerati-
vos en trayectorias curviĺıneas. El control de tracción longitudinal y lateral necesita
conocer, además de la condición de suelo, las fuerzas laterales que ejercen las ruedas
de tracción para calcular la fuerza máxima que se puede ejercer al suelo. Para esto
se utiliza un observador de la velocidad lateral, en conjunto con los observadores de
la condición de suelo, y con esto se puede calcular la fuerza lateral. El método de
control de tracción comparado con las primeras dos estrategias es más sencillo, ya
que no se realiza control de deslizamiento, sino que el par de referencia de los motores
de tracción pasa a través de saturadores dinámicos que limitan el mismo en el caso
de requerirse. Los mismos se calculan algebraicamente a partir de la fuerza máxima
transferible al suelo, pero no se utiliza un lazo de control de deslizamiento. Esta es-
trategia es más simple desde el punto de vista de diseño y carga computacional con
respecto al control de deslizamiento, pero ante incertidumbre en la estimación de la
fuerza máxima en un valor superior al real, se podŕıa ingresar a la región inestable
de fuerzas y el deslizamiento se elevaŕıa sin control a un valor elevado. En cambio,
si se realiza un control de deslizamiento, ante una incertidumbre en la estimación en
la fuerza máxima, se calculaŕıa un valor de referencia de deslizamiento dentro de la
región inestable de fuerzas, y el control de tracción intentaŕıa controlar a ese valor. Se
estaŕıa trabajando en la región inestable de fuerzas, pero el deslizamiento quedaŕıa
acotado a un valor relativamente pequeño con respecto al caso anterior, en el cual
es deslizamiento queda sin control. Por este motivo queda como trabajo futuro in-
corporar a la estrategia de control 3, un lazo de control de deslizamiento similar al
utilizado en los controles 1 y 2, pero considerando el modelo longitudinal y lateral de
neumáticos y veh́ıculo.
La cuarta estrategia (4.5) muestra una aplicación del control de tracción longitu-
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dinal y lateral presentado en la tercer estrategia, en donde el control de tracción se
utiliza como lazo interno en un lazo de control de estabilidad sencillo conocido como
control de guiño. La estrategia de control de guiño calcula una referencia de guiño a
partir de un modelo lineal de veh́ıculo y de esta forma intenta que el comportamiento
dinámico del veh́ıculo se parezca siempre al de un veh́ıculo cuyas fuerzas laterales se
comportan de manera lineal con el deslizamiento lateral. Para el cálculo de la referen-
cia de guiño podŕıan utilizarse otros criterios, quedando aqúı también una posibilidad
de trabajo a futuro en diseño de otras estrategias de control de estabilidad utilizando
como lazos internos a los controles de tracción previamente diseñados.
Se comenzó a trabajar en el área del control de estabilidad, pensando en plantear
otras estrategias para el cálculo de la referencia de guiño. En el marco de este estudio
se comenzó a estudiar la estabilidad de un veh́ıculo cuando realiza maniobras curvas,
a partir del modelo en el plano y el modelo de brush de fuerzas. A partir de esto
se concluyó que un veh́ıculo es capaz de despistarse incluso utilizando un control de
guiño. Sin embargo, esta situación se puede detectar y es posible frenar al veh́ıculo
para evitar el despiste. Con esto se propuso una quinta estrategia de control (sec-
ción 4.6) que incorpora estas mejoras a la cuarta estrategia de control previamente
presentada. En esta estrategia corren simultáneamente dos lazos de control PI, uno
para el control de guiño, y otro que realiza el control de frenado. Queda aqúı también




Conclusiones y trabajos futuros
5.1. Conclusiones
En este tesis se presentaron estrategias de control de tracción basadas en obser-
vadores para estimar variables de la dinámica del veh́ıculo que resultan dif́ıciles o
costosas de medir. Las variables estimadas se utilizan para calcular la fuerza máxima
que se puede transferir al suelo, y de esta forma limitar el par o el deslizamiento de
las ruedas de tracción para evitar que las mismas patinen.
El trabajo en el área de control de tracción se comenzó planteando una estrategia
basada en un modelo longitudinal de veh́ıculo (de una rueda) y de fuerzas de tracción
(sección 4.2). Se plantearon dos lazos de control de deslizamiento, uno para cada rueda
de tracción, utilizando la estrategia de linealización por realimentación. La referencia
de deslizamiento que ingresa a cada lazo de control se limita a un valor calculado a
partir de la fuerza máxima que se puede transferir al suelo, la cual a su vez se calcula a
partir del valor de la condición de suelo (CDS) estimada a cada lado del veh́ıculo por
observadores no lineales. El observador de CDS (subsección 3.4.1) se diseñó también
a partir de un modelo dinámico de cada rueda de tracción y un modelo longitudinal
de fuerzas de tracción.
Tanto los controles de tracción, como los observadores funcionan correctamente en
trayectorias rectas, pero no aśı en trayectorias curvas. Esto sucede por dos motivos:
Para el cálculo de la fuerza máxima que se puede transferir al suelo en trayecto-
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rias curvas es necesario conocer la magnitud de las fuerzas laterales que ejercen
las ruedas de tracción.
El observador de CDS basado en un modelo longitudinal no converge correcta-
mente en trayectorias curvas.
Como mejora de este control de tracción, pero sin aún resolver el problema de
las trayectorias curvas, se propuso una estrategia de control de tracción muy similar
a la anterior, pero relajando la condición que se deben conocer las fuerzas normales
en las ruedas de tracción. En esta estrategia (sección 4.3) se utiliza también un lazo
de control de deslizamiento por cada rueda de tracción, pero a diferencia del control
presentado en la sección 4.2 (el cual utilizaba la información de la CDS estimada
para calcular la fuerza máxima de tracción) en este control se utiliza un observador
directamente de la fuerza máxima (sección 3.4.2), evitando aśı la necesidad de conocer
las fuerzas normales. El desempeño de esta estrategia es muy similar al de la anterior
en cuanto a la respuesta dinámica del control de tracción y la calidad de estimación
de los observadores, pero se reduce ligeramente la cantidad de cálculos requeridos
para implementarlo (debido a que se evita la estimación de la fuerza normal y los
productos entre la condición de suelo y las fuerzas normales).
Luego, se amplió la aplicación del control de tracción para que funcione cuando
se realizan aceleraciones o frenados regenerativos en trayectorias curviĺıneas (sección
4.4). Este control necesita conocer, además de la condición de suelo, las fuerzas late-
rales que ejercen las ruedas de tracción para calcular la fuerza máxima que se puede
ejercer al suelo. El método de control de tracción consiste en limitar el par de re-
ferencia de los motores de tracción mediante saturadores dinámicos. Los mismos se
calculan algebraicamente a partir de la fuerza máxima transferible al suelo, pero no
se utiliza un lazo de control de deslizamiento. Para el cálculo de la fuerza máxima
es necesario conocer la CDS y la magnitud de las fuerzas laterales, y a su vez, para
calcular las mismas es necesario conocer la velocidad lateral, debiéndose estimar co-
rrectamente ambas variables tanto en trayectorias rectas como el curvas. Para esto
se propusieron algunas estrategias de estimación simultánea de la CDS y la veloci-
dad lateral (subsecciones 3.5.2, 3.5.3 y 3.5.4), siendo la última la que se utilizó en
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el control de tracción presentado en la sección 4.4, debido a la simplicidad de imple-
mentación de la misma comparado con las otras dos estrategias. Además, en conjunto
con esta estrategia de estimación, se diseñó un sistema capaz de evaluar la calidad
de la condición estimada, el cual desactiva el control de tracción y descarta el valor
estimado cuando las fuerzas longitudinales se encuentran en la región lineal de fuer-
zas. Se verificó el correcto funcionamiento de este control, y la correcta convergencia
de los observadores considerando maniobras en las que se realizan aceleraciones o
frenados regenerativos durante trayectorias curvas. Además se realizó un cambio en
el modelo de neumático utilizado por el veh́ıculo simulado, para probar el desempeño
del sistema cuando este modelo es distinto al cual se diseñaron los observadores. Con
ello se verificó que, aún cuando el modelo de neumático no se conozca exactamente,
el control de tracción es capaz de limitar la fuerza ejercida, evitando el resbalamiento
de la rueda.
A continuación, en la sección 4.5, se presentó una aplicación del control de trac-
ción longitudinal y lateral, en donde el control de tracción que considera a las fuerzas
laterales se utiliza como lazo interno en un lazo de control de estabilidad sencillo co-
nocido como control de guiño. En los resultados obtenidos con ese control, se mostró
una situación concreta en la cual un control de tracción que considera las fuerzas late-
rales, utilizado como lazo interno de un control de estabilidad, es capaz de mantener
estable a un veh́ıculo, mientras que un control longitudinal no es capaz de lograrlo.
En la parte final de esta tesis se introdujeron ideas iniciales en el área del control
de estabilidad, a fin de en plantear otras estrategias para el cálculo de la referencia
de guiño. En el marco de este estudio se analizó la estabilidad de un veh́ıculo cuando
realiza maniobras curvas, a partir del modelo en el plano y el modelo de fuerzas de
brush de fuerzas. A partir de esto se concluyó que un veh́ıculo es capaz de despistarse
incluso utilizando un control de guiño. Con esto se propuso una quinta estrategia de
control (sección 4.6) que incorpora estas mejoras a la estrategia de control de tracción
y estabilidad previamente presentada. En esta estrategia corren simultáneamente dos
lazos de control PI, uno para el control de guiño, y otro que realiza el control de
frenado. En los resultados de esta sección, se mostró que es posible detectar de un
futuro potencial despiste de un veh́ıculo con control de guiño, y la acción del control
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de frenado que evita esta situación.
También se desarrollaron estimadores complementarios al trabajo de control de
tracción presentado. En la sección 3.7 se propuso un estimador del ángulo de roli-
do, a fin de utilizarlo para compensar los efectos de la gravedad que se producen en
los acelerómetros (ver sección 3.8). Se consideró que la dinámica de rolido se puede
aproximar con un modelo de dos polos y un cero, y mediante un proceso de identifi-
cación lineal se obtuvo un modelo estable que permite estimar el ángulo mencionado.
Además, en la sección 3.7.2 se presentó el diseño e implementación en un microcon-
trolador de un observador no lineal para la estimación de los ángulos de orientación
de una plataforma no acelerada.
También se presentaron otras alternativas de estimación de la velocidad lateral,
las cuales no fueron utilizadas en los controles de tracción presentados en esta tesis.
En la sección 3.2, se presentó el diseño e implementación de un observador por modos
deslizantes para la estimación de la velocidad lateral de un veh́ıculo. El diseño de
este observador se basó en un modelo de veh́ıculo lineal (de bicicleta) ampliado.
Debido al modelo de fuerzas laterales lineal considerado, su funcionamiento pudo ser
verificado solamente para bajas velocidades longitudinales, y esto motivó al desarrollo
de los observadores de velocidad lateral previamente mencionados. Como alternativa
a los estimadores basados en modelos, en la sección 3.2.2 se presentó un observador
de la velocidad lateral basado en un filtro de Kalman, el cual utiliza un modelo
’cinemático’ de veh́ıculo, y tiene la ventaja que no es necesario expresar a las fuerzas
laterales con un modelo matemático. Este estimador requiere el agregado de un GPS,
lo que incrementa el costo total del sistema, aunque se mostró que el mismo estima
correctamente la velocidad lateral velocidades longitudinales elevadas.
5.2. Trabajos futuros
Con respecto al control de tracción más completo que se ha diseñado en esta tesis
(sección 4.4), se podŕıan plantear las siguientes mejoras:
Cambiar la estrategia de limitación por una estrategia de control de desliza-
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miento, siguiendo la idea realizada en los controles de tracción longitudinales
(secciones 4.2y 4.3). El cálculo de la referencia de deslizamiento resultaŕıa más
compleja que la realizada en los controles longitudinales, dado que para lograr
el objetivo propuesto habŕıa que calcular la inversa del modelo de fuerzas lon-
gitudinal lateral.
Evaluar la posibilidad de independizar al control del conocimiento de las fuerzas
normales, tal como se realizó en la sección 4.3 para un control de tracción
longitudinal.
El control 4.6, tanto para el cálculo de la referencia de guiño, como la referencia
de velocidad podŕıan utilizarse otros criterios, dando aśı lugar al diseño de otras
estrategias de control de estabilidad utilizando como lazos internos a los controles de
tracción previamente diseñados. Para esto se debeŕıa hacer un análisis más amplio
de la estabilidad del sistema, considerando regiones de atracción de los puntos de
equilibrio y un diseño de control conjunto de guiño y de velocidad. Se podŕıa plantear
un sistema de control de estabilidad y frenado multivariable, cuyas acciones de control
seŕıan el par diferencial y la fuerza de frenado. Además, se podŕıa incorporar la
acción de frenado mecánico en las cuatro ruedas del veh́ıculo, para lograr mayores
desaceleraciones en el caso que se requieran. Esto ampliaŕıa la región de estabilidad
del veh́ıculo.
Con respecto a la plataforma de estimación de los ángulos de orientación, se podŕıa
incluir en el proceso de calibración los efectos del SIO y extender la estimación para
plataformas aceleradas.
Es de interés validar experimentalmente a las estrategias de control propuestas,
particularmente la propuesta en sección 4.4. Queda como trabajo a futuro realizar
esto en el prototipo de veh́ıculo que se está construyendo actualmente (ver apéndice
A).
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de un sistema de supervisión y control para un veh́ıculo eléctrico,” en XXIIo
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de control de máquinas eléctricas basados en PC,” en AADECA 2004, 2004.
[65] D. Lhomme-Desages, C. Grand, F. B. Amar, y J.-C. Guinot, “Doppler-based
ground speed sensor fusion and slip control for a wheeled rover,” IEEE/ASME
Transactions on mechatronics, vol. 14, no. 4, pp. 484–492, 2009.
[66] S. Hui y S. H. Zak, “Observer design for systems with unknown inputs,” Inter-
national Journal of Applied Mathematics and Computer Science, vol. 15, no. 4,
p. 431, 2005.
[67] H. B. Pacejka y E. Bakker, “The magic formula tyre model,” Vehicle system
dynamics, vol. 21, no. S1, pp. 1–18, 1992.
194 Bibliograf́ıa
[68] Y. Bar-Shalom, X. R. Li, y T. Kirubarajan, Estimation with applications to
tracking and navigation: theory algorithms and software. John Wiley & Sons,
2004.
[69] S. Biagiola y J. Solsona, “State estimation in batch processes using a nonlinear
observer,” Mathematical and Computer Modelling, vol. 44, no. 11-12, pp. 1009–
1024, 2006.
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Apéndice A
Dimensionamiento y construcción
de prototipo de veh́ıculo eléctrico
El grupo GEA cuenta con un veh́ıculo eléctrico urbano [41] cuya tracción se realiza
con dos motores de inducción de 3 kW cada uno. Estos motores se acoplan a las
ruedas de tracción (traseras) mediante reducciones construidas con dos etapas: una
con correa dentada y otra con cadena, respectivamente. El peso del veh́ıculo es de
unos 600 kg sin conductor. La velocidad máxima experimental de este veh́ıculo fue
de 36 km/h.
Este prototipo se proyectó con el objetivo de disponer en el laboratorio con una
plataforma experimental para realizar ensayos en las áreas de trabajo del grupo de
investigación. Posteriormente a la construcción de este veh́ıculo surgió la rama de
investigación dentro del grupo dedicada al desarrollo de estrategias de control de
tracción y control de estabilidad. El prototipo actual no cuenta con potencia suficiente
para poder patinar y/o perder estabilidad en curvas por lo tanto no se han podido
validar experimentalmente las estrategias de control presentadas en esta tesis. A fin de
validar estas estrategias, actualmente se está construyendo un nuevo veh́ıculo eléctrico
más liviano y con motores de más potencia. En este apéndice se muestran los criterios
de diseño que se tomaron en cuenta para diseñar un veh́ıculo que permita validar
estrategias de control de tracción.
197
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Figura A.1: Estructura del nuevo veh́ıculo.
A.1. Peso del veh́ıculo
Se proyecta disminuir significativamente el peso del veh́ıculo nuevo con respecto
al actual. El mismo se está construyendo utilizando caños de acero cromo molibdeno,
del mismo tipo de los que se utilizan en la construcción de jaulas antivuelco para
veh́ıculos de competición (ver Fig. A.1). El peso del mismo es de 80 kg incluyendo
caja de dirección, ejes de trasmisión y sistema de suspensiones. El peso de las bateŕıas
es de 200 kg, cuyo detalle se explica en la sección A.4. El peso de cada caja conjunto
caja reductora-motor es de 30 kg cada uno. Asumiendo un peso de un conductor
promedio de 75 kg, el peso total del veh́ıculo es de 415 kg. Suponiendo 35 kg más
asignados a diversos accesorios, el peso total del veh́ıculo (conductor incluido, se
proyecta en 450 kg).
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A.2. Motores de tracción y reductores
Se utilizarán dos motores de tracción, cada uno impulsando a cada rueda trasera.
Se seleccionó un modelo de motor de imanes permanentes fabricado por la empresa
nacional ArMotors. Este modelo entrega una potencia nominal de 10 kW, y picos
de 15 kW en transitorios cortos. Cuenta con un par de arranque de 70 Nm y una
velocidad máxima de 3500 RPM [86]. Ya se han adquirido dos motores y actualmente
otros integrantes del grupo de trabajo están diseñando los inversores que manejarán
estos motores.
La conexión de los motores a las ruedas de tracción se hará a través de motore-
ductores y acople cardánico. Los reductores han sido adquiridos a la empresa nacional
Mancuso SRL, son del tipo planetarios, con reducción 1:5,5. Esto permite obtener,
con estos motores, un par de arranque de 385 Nm y una velocidad máxima de 636
RPM.
A.3. Diseño de propulsión
El objetivo principal del sistema de tracción es que el mismo sea capaz de lograr
que las ruedas de tracción puedan patinar en una superficie de alta adherencia, a baja
velocidad, con el objetivo de probar controles de tracción. Además el veh́ıculo debe
alcanzar una velocidad relativamente alta (a la cual se pueda despistar), para probar
estrategias de control de estabilidad.
Para esto se analiza la fuerza máxima que un neumático es capaz de trasferir al
suelo para que un neumático patine, considerando que el mismo no está ejerciendo
fuerza lateral (ver FMAX en la subsección 2.2.4). Aqúı se puede ver que la fuerza
máxima que un neumático puede transferir al suelo corresponde al producto entre la
condición de suelo (µS) y la carga normal que se ejerce sobre ese neumático. Para
que un neumático pueda patinar, se debe diseñar al sistema de tracción para que sea
capaz de transmitir al suelo una fuerza superior a ésta (esto incluye además de la
elección del motor, caja reductora y diámetro de las ruedas).
Por simplicidad en el diseño mecánico de la transmisión, se determinó que este
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veh́ıculo será de tracción trasera. Además, los veh́ıculos de tracción trasera resultan
más dif́ıciles de controlar en situaciones ĺımites de adherencia, motivo que también
refuerza la propuesta de la elección.
Para realizar el cálculo de la fuerza máxima que puede ejercer un neumático se
debe fijar una condición de suelo y la fuerza normal estática, calculada a partir del
peso del veh́ıculo y la posición del centro de masa. Pero además se debe tener en
cuenta la transferencia de carga que se produce al eje trasero en una aceleración.
Haciendo estas consideraciones, en [62, p.76] se deduce que la fuerza máxima (en una






en donde G es el peso del veh́ıculo y x es el porcentaje de carga sobre el eje trasero,
que se puede calcular como x = lf/(lf + lr).
Asumiendo una masa de veh́ıculo de 450 kg, ks = 0,01 (valor t́ıpico de rozamiento
para asfalto liso según [62]), asumiendo que la distribución de masa es el 50 porciento
para cada eje (x = 0,5), una superficie de muy alta adherencia (µ = 0,9) y que la


















Para que las ruedas traseras del veh́ıculo patinen, la fuerza máxima ejercida por
ambas debe ser mayor a la máxima que puede ejercer el eje trasero. Asumiendo que
no se producen pérdidas mecánicas en la caja reductora, y que el radio efectivo de las








5, 5 = 2852N
donde n es la relación de reducción de cada caja y Tmax es el par de arranque máximo
de los motores.
Apéndice A: Dimensionamiento y construcción de prototipo de veh́ıculo eléctrico 201
Se puede ver entonces que la fuerza que pueden ejercer ambos motores de tracción
es algo mayor a la máxima que pueden ejercer el eje trasero, para una superficie de
adherencia muy alta. Esto da un margen de seguridad de 2852N−2685N = 167N por
las variaciones que se puedan producir en los parámetros de ubicación del centro de
masa, masa del veh́ıculo, altura del centro de masa y eficiencia de la caja reductora,
los cuales se conocerán una vez que se termine la construcción del prototipo.
Además, en superficies de adherencia media, como tierra, el margen de seguridad
es mucho más alto, ya que la fuerza máxima que puede ejercer en eje trasero es de
por ejemplo 1300N para una superficie de µS = 0, 5.
Por otro lado, asumiendo que la potencia nominal de ambos motores (20kW ) es
suficiente para compensar los rozamientos del veh́ıculo a la velocidad máxima del















La elección de la capacidad de las bateŕıas parte del objetivo para el cual se diseña
el veh́ıculo: pruebas dinámicas, control de tracción y control de estabilidad. No se
necesita una gran autonomı́a, pero el sistema debe poder entregar en transitorios de
algunos segundos la potencia pico de los motores (30kW entre los dos). La autonomı́a
debe ser suficiente como para llevar al veh́ıculo desde el laboratorio a la pista de
pruebas, hacer algunos ensayos y regresar.
La tendencia actual en veh́ıculos es utilizar bateŕıas de litio. Debido al alto costo de
las mismas, y a la dificultad de importar un módulo armado de bateŕıas para veh́ıculos
eléctricos, se decidió continuar utilizando bateŕıas de plomo/ácido. Esta tecnoloǵıa ha
mejorado también en los últimos años, y se encuentran actualmente disponibles en el
mercado local bateŕıas que tienen una resistencia interna muy pequeña, capaces de
entregar corrientes elevadas con una pequeña cáıda de tensión.
Se evaluaron distintas marcas de bateŕıas, y se seleccionaron las bateŕıas Oddysey
Extreme, por sobresalir en las caracteŕısticas mencionadas frente a otras marcas. Se
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Figura A.2: Caracteŕısticas de las bateŕıas.
Figura A.3: Caracteŕısticas de las bateŕıas.
seleccionó el modelo PC1200, cuyas caracteŕısticas [87] se muestran en la Fig. A.2.
Este modelo de bateŕıa es de 12 V, y la resistencia interna es de 4,5 mΩ. La
tensión nominal de los motores es de 120 V, por lo tanto para asegurar esta tensión
se proyecta utilizar 11 bateŕıas en serie.
En el manual de aplicación de las bateŕıas [88] se encuentra la tabla que se muestra
en la Fig. A.3, donde se puede ver que una bateŕıa es capaz de entregar 458 W durante
45 minutos. También se puede ver que es capaz de entregar picos de más de 3580W
por bateŕıa, lo que permitiŕıa extraerle más de 39 kW de potencia al pack de 11
bateŕıas (3580W . 11 = 39380W ).
Aún no es posible realizar un cálculo teórico de la autonomı́a que podŕıa tener el
veh́ıculo, ya que todav́ıa no se conocen las pérdidas (principalmente por resistencia
aerodinámica, resistencia a la rodadura, pérdidas eléctricas en el motor y pérdidas
mecánicas en la etapa de reducción) que tendrá el mismo. Estos valores se obtendrán
a partir de los ensayos que se realicen cuando el veh́ıculo esté terminado. Para conocer
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el orden de la autonomı́a que el veh́ıculo podŕıa tener se hace la siguiente considera-
ción: suponiendo que se conectan 11 bateŕıas en serie, las mismas seŕıan capaces de
entregar 5 KW durante 45 min (458W . 11 = 5038W ). Con esa potencia, el prototipo
actual de veh́ıculo es capaz de alcanzar los 36 km/h aproxidamamente. Por lo tanto,
debido a que el sistema de tracción del nuevo veh́ıculo se proyecta más eficiente que el
actual (motores más eficientes, menores pérdidas en transmisión, bateŕıas con menor
resistencia interna), y además que pesa unos 200 kg menos, se asume que el nuevo
veh́ıculo podŕıa funcionar más de 45 min a una velocidad de 36 km/h.

Apéndice B
Instrumentación realizada en VEU
En la primera etapa de esta tesis se le incorporaron al prototipo de veh́ıculo
eléctrico que cuenta el laboratorio sensores y sistemas para la adquisición de datos
[55], a fin de completar las mediciones habituales que se realizan en veh́ıculos (sección
3.8). El prototipo de VE cuenta con un DSC (Digital Signal Controller) que realiza el
control de los motores de tracción, sensores de corriente en la fase de los motores y con
sensores de posición en las ruedas de tracción. Se incorporó un sistema de adquisición
de datos que se conecta al DSC con el fin de visualizar las variables medidas por el
DSC, y además las mediciones que se agregaron al sistema, las cuales se describen en
este apéndice.
Como se muestra en la Fig. B.1, el esquema consta de un sistema de control del
veh́ıculo basado en EL DSC, el cual es el controlador principal y único del veh́ıculo.
Este procesador se encarga de realizar el control digital de tracción y manejar el
funcionamiento completo del veh́ıculo [89]. Las mediciones realizadas por los diferentes
subsistemas del veh́ıculo son adquiridas por una PC industrial a través de la red CAN.
B.1. Sensores inerciales
Se utilizó un sensor inercial ADIS16365 [90] realizando su instalación sobre una
placa ubicada próxima al centro de masa del veh́ıculo (Fig. B.2). Este sensor es capaz
de medir aceleraciones y velocidades angulares en tres ejes. La comunicación con este
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Figura B.1: Diagrama de instrumentación.
sensor se implementó mediante un microcontrolador PIC, el cual cumple la función de
establecer un puente entre el protocolo serie SPI del sensor y la conexión al bus CAN
del veh́ıculo. Las mediciones que obtiene este sensor pueden filtrarse internamente en
forma digital por el mismo sensor, mediante la aplicación de un filtro de tipo ventana
de Bartlett con respuesta FIR. El ancho de banda de este filtro es configurable. De
esta manera, es posible obtener la variable medida con la dinámica requerida y filtrar
vibraciones o perturbaciones de alta frecuencia en la medición. El ancho de banda del
acelerómetro y del giróscopo es adecuado para los valores nominales que se pueden
obtener sobre el prototipo. Las aceleraciones laterales en este tipo de veh́ıculo en
situaciones normales son como máximo iguales a una fracción de la aceleración de la
gravedad y la velocidad de guiño no supera los 60◦/seg en las maniobras más bruscas
que se han podido realizar. La resolución del acelerómetro es de 14 bits, en un rango de
medición±17 G, y su sensibilidad es de 3,3 mg/LSB. Sin embargo, solamente se utiliza
este sensor en un rango de ±1G. La sensibilidad mencionada es algo baja comparada
con acelerómetros más actuales que permiten rangos de medición configurables (por
ejemplo ±2G, ±4 G, etc.) y una resolución de 14 o 16 bits, pero ha sido suficiente
para esta primera etapa de monitoreo.
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Figura B.2: Placa de adaptación del sensor inercial.
Figura B.3: Medición del ángulo de dirección.
B.2. Medición del ángulo de dirección
Para realizar un monitoreo de la dinámica lateral es necesario medir el ángulo de
dirección. El mismo se obtiene mediante un potenciómetro acoplado con un mecanis-
mo reductor sobre la caja de dirección del veh́ıculo (Fig. B.3). La medición analógica
es enviada hasta la placa del sensor inercial, donde es digitalizada y adquirida a través
del mismo microcontrolador. Con esto, los datos quedan disponibles a la red CAN
con el resto de las mediciones de la IMU.
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B.3. Red de datos CAN
El relevamiento de los datos se realiza a través de una red CAN. Se optó por
utilizar el bus CAN por sus caracteŕısticas de velocidad de transferencia de datos y
robustez ante ruidos externos, además es el tipo de bus que fue concebido para redes
de datos en automóviles.
La red CAN implementada en el veh́ıculo cuenta actualmente con tres módulos
(Fig. B.1)
PC industrial, máster (adquisidor)
Módulo IMU, esclavo (mediciones inerciales y ángulo de dirección)
DSC, esclavo (medición de velocidades y variables de tracción)
El DSC, aparte de las mediciones de velocidad de las ruedas, también realiza
mediciones de:
Posiciones de acelerador y freno
Corrientes de los motores de inducción.
Tensión del bus CC de bateŕıas
Corriente continua tomada por cada inversor
Estas variables son registradas a través de la red CAN para aplicaciones de mo-
nitoreo y de funcionamiento general del veh́ıculo.
B.4. PC industrial
La PC industrial (Fig. B.4) es la encargada de realizar el monitoreo y registro de
las variables mencionadas. La misma cuenta con una placa miniPCI que permite la
conexión al bus CAN. Sobre esta PC se ejecuta una aplicación IDE programada en
LabWindows, un entorno visual de lenguaje C (Fig. B.5) bajo un sistema operativo
WindowsXP Embedded. Este IDE visualiza y registra las variables en un archivo.
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Figura B.4: Vista de la PC industrial sobre el veh́ıculo eléctrico.
B.5. Descripción del software de PC: muestreo y
almacenamiento de datos
El tiempo de muestreo con el cual se adquieren las variables del veh́ıculo ac-
tualmente es de 100 [ms]. En principio esta velocidad es suficiente para permitir la
implementación de estrategias de estimación y/o control de la dinámica lateral, ya
que la misma es comparativamente más lenta. Se está evaluando el uso de un sistema
operativo en tiempo real o un DSC supervisor, tal como se explicará en la siguiente
sección, con el fin de reducir el tiempo de muestreo en futuras implementaciones de
observadores y/o controladores que aśı lo requieran.
Para garantizar un tiempo de muestreo consistente de las mediciones por parte
de la PC, se realiza la siguiente estrategia (Fig.7): la PC actúa como máster y los
dispositivos (tanto el módulo inercial como el DSC) como esclavos. Los datos son
generados cada 100 [ms] en los dos dispositivos. La PC (cuyo sistema operativo no
es de tiempo real) consulta cada 50 [ms] tanto al DSC como al microcontrolador si
disponen de datos nuevos. En caso afirmativo los dispositivos responden con los nue-
vos datos, y en caso contrario avisan que no disponen datos nuevos. De este modo
se garantiza una cota de tiempo. Para controlar la posible pérdida de un paquete,
cada dispositivo env́ıa dentro de la trama de datos el valor del tiempo absoluto desde
que se encendió el dispositivo. De esta manera, haciendo la diferencia, se realiza un
chequeo del tiempo entre dos paquetes sucesivos. La solitud de datos por parte de la
PC es atendida en los dispositivos (DSC y microcontrolador) a través de sus respec-
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Figura B.5: Interfaz gráfica.
tivos servicios de interrupciones CAN con máscara de direcciones. A pesar de que la
instrumentación propuesta podŕıa ser aplicable a un sistema de control de estabilidad,
no se ha implementado aún un control de este tipo sobre el veh́ıculo eléctrico. Por
el momento se han utilizado los datos experimentales para validaciones de modelo y
para la construcción de un estimador de velocidad lateral. Como continuación de este
trabajo y para posibilitar la implementación de un control de tiempo real se están
analizando dos alternativas: 1) Utilizar un DSC superior, el cual será el encargado de
realizar las mediciones inerciales (reemplazará al actual microcontrolador) y sobre el
cual se programará el control de estabilidad. Este DSC se comunicará con el DSC de
tracción a través de la red CAN, para actuar sobre los motores de tracción cuando
el control de estabilidad lo disponga. La PC industrial se seguirá utilizando como un
registrador de datos, dado que no es posible proponer un control con una cota de
tiempo garantizada sobre la misma. 2) Continuar con el esquema actual, pero cam-
biando el sistema operativo por uno de tiempo real (RTOS) el cual seŕıa el encargado
de realizar el control de estabilidad y garantizar una comunicación CAN en el orden
de los 10 [ms].
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B.6. Red f́ısica
El trazado de la red CAN se ha realizado con cable multifilar mallado, con la malla
conectada a la tierra del circuito de control de manera de blindar la comunicación.
Fue fundamental la utilización de este blindaje, dado que los inversores que accionan
a los motores de tracción inducen una cantidad considerable de interferencia electro-
magnética, suficiente para inducir errores en la comunicación CAN. A pesar de esta
medida, se comprobó (a través del chequeo de tiempo entre paquetes) que esporádica-
mente se han perdido paquetes individuales. Como trabajo a futuro se evalúa mejorar
la calidad f́ısica de la red utilizando cable de par trenzado normalizado para redes
CAN, con el objetivo de garantizar el correcto funcionamiento de la comunicación.

Apéndice C
Modelo de veh́ıculo en simulación
Para validar las estrategias de estimación y de control de tracción que se propusie-
ron a lo largo de esta tesis se realizan simulaciones en la plataforma Simulink/CarSim.
CarSim es un software simulador de veh́ıculos que considera al veh́ıculo como un
modelo dinámico multicuerpo incluyendo modelos completos del sistema de suspen-
siones, sistema de dirección, fuerzas aerodinámicas, etc. El modelo de neumáticos
utilizado incluye los efectos de: resistencia de rodadura, camber trust, radio dinámico
dependiente de la carga del neumático, y dinámica en las fuerzas producidas en los
neumáticos [91]. El modelo de neumático en CarSim es configurable y se utiliza el
modelo de brush, exceptuando en los casos que se expresó lo contrario.
Los parámetros del veh́ıculo se muestran en la Tabla C.1 y se corresponden con
los parámetros f́ısicos del veh́ıculo eléctrico disponible en el GEA-UNRC [41]. El resto
de los parámetros corresponden a un veh́ıculo clase C genérico provisto por CarSim.
A no ser que se exprese lo contrario, la dirección del veh́ıculo es manejada por un
modelo de conductor desarrolado por CarSim, cuyos parámetros se configuraron en:
driver timepreview: 1s, driver time lag: 0s, los cuales determinan la velocidad
de respuesta del modelo de conductor. En CarSim se configura una trayectoria a
seguir en un escenario (por ejemplo que el veh́ıculo circule en el centro de un camino,
con determinada forma f́ısica y determinada adherencia) y el modelo de conductor
maneja la dirección del veh́ıculo para intentar mantenerlo sobre esa trayectoria.
Los observadores y los controles de tracción se programaron en Simulink, y el
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Tabla C.1: Parámetros del veh́ıculo.
Parámetro Valor
Masa del veh́ıculo concentrada (m) 590 kg
Masa no suspendida (m) 80 kg
Distancia entre CG y el eje frontal (lf ) 1,02 m
Distancia entre CG y el eje trasero (lr) 0,68 m
Ancho del veh́ıculo (d) 1,4 m
Inercia de rolido 152 kgm2
Inercia de picheo 356 kgm2
Inercia de guiño (Iz) 352 kgm
2
Inercia de la rueda (Iw) 1,9 kgm
2
Radio de la rueda (en carga) (rd) 0,292 m
Rigidez verticar del neumático 200000 N/m
Parámetro concentrado del neumático (C) 50000 N/rad
Parámetro de resistencia de rodadura(ks) 3,610
−3
Parámetro de resistencia de rodadura(kd) 0,2210
−3 s/m
tire lag en Fx 50 mm
tire lag en Fy 565 mm
modelo de veh́ıculo de CarSim se inserta en Simulink como un bloque externo, cuyas
entradas y salidas se configuran según las variables que se quieren llevar y traer desde
el modelo en CarSim al Simulink como se muestra en la Fig. C.1.
Apéndice C: Modelo de veh́ıculo en simulación 215
Figura C.1: Bloque de CarSim insertado en Simulink.
